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Chapitre 1

INTRODUCTION

1.1 Introduction a la dynamique du véhicule

Par véhicules terrestres, on entend tous les véhicules dont le mouvement
est supporté par le sol, par opposition aux avions et bateaux dont le mouve-
ment est supporté par ’air ou 1’eau respectivement.

Les véhicules terrestres peuvent étre classés en deux grandes catégories :
les véhicules guidés et les véhicules non-guidés. Les véhicules guidés sont as-
treints a se déplacer le long de chemins fixés. Il en est ainsi des véhicules ferro-
viaires sur les rails, ou des véhicules en 1évitation sur des pistes magnétiques.
A contrario les véhicules non-guidés sont libres de se mouvoir sans contrainte
sur le sol. Cest le cas des automobiles (voitures, camions, motocyclettes), des
véhicules spéciaux (engins de génie civil ou agricoles) ou méme des véhicules
sur coussin d’air (aéroglisseurs). On distingue encore les véhicules routiers et
les véhicules tout terrain selon la nature du sol sur laquelle il est prévu qu’ils
peuvent se déplacer.

L’objectif de ce cours est d’étudier les mécanismes par lesquels les véhicules
terrestres se déplacent et de quelle maniere leur mouvement peut étre controlé.
La dynamique du véhicule est de premiere importance pour comprendre
I’architecture des véhicules dans diverses conditions opératoires et ultérieu-
rement énoncer les principes permettant de les concevoir de maniere ration-
nelle.

Lorsque l'on veut étudier la dynamique d’un systeme mécanique comme
les automobiles, il faut connaitre les forces qui régissent le mouvement. La
particularité des véhicules automobiles réside ans le fait que les forces qui
permettent leur controle sont les forces de contact qui se développent aux in-
terfaces sol-roue. C’est par ces quatre aires de contact sol-roue, chacune pas
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plus grande qu’'une paume de main, que passent toutes les forces de guidage
d’une automobile. Il va donc sans dire que la mécanique des pneumatiques,
c’est-a-dire ’étude des forces générées par les pneumatiques est un passage
obligé de I'étude de la dynamique des véhicules. L’autre catégorie de forces
extérieures en interaction avec le véhicule est les forces aérodynamiques pro-
venant du mouvement du véhicule dans ’air ambiant. L’étude des perfor-
mances aérodynamiques du véhicule devra étre également abordée.

Les forces extérieures étant caractérisées, on aborde généralement 1’étude
de la dynamique du véhicule terrestre en la décomposant en trois types de
mouvement particuliers : 1’étude des performances, ’étude de la tenue de
route et I’étude du confort.

L’étude des performances porte sur la dynamique longitudinale du véhicule
et se réfere a la capacité du véhicule a accélérer, freiner, développer des efforts
de traction et a franchir des obstacles tels que des pentes. Le mouvement du
véhicule est supposé étre rectiligne ou rectifié. Aujourd’hui, un chapitre de
plus en plus important des performances concerne 1I’évaluation de la consom-
mation et des émissions de polluants que le véhicule émet pour se déplacer.

La tenue de route recouvre I'étude des caractéristiques du véhicule en vi-
rage ou lors d’un changement de direction mais aussi I’analyse de la stabilité
du mouvement du véhicule face a des perturbations extérieures ou encore
sa capacité a répondre aux commandes de son conducteur. De maniere plus
précise, la qualité de la tenue de route se réfere aux propriétés objectives
du véhicule a effectuer des changements de direction ou a soutenir les forces
latérales. L’étude du virage quantifie la capacité du véhicule a soutenir des
accélérations latérales en conditions stationnaires. L’étude de la réponse di-
rectionnelle du véhicule évalue quant a elle la réponse transitoire du véhicule.
Elle peut étre caractérisée, entre autre, par le temps requis aux forces latérales
pour se développer et suivre une commande au volant. Cependant le concept
de tenue de route recouvre bien plus que les seules qualités intrinseques du
véhicule. Elle s’attache a mesurer a la facilité de conduite ou I'influence des
caractéristiques de la voiture sur la capacité du chauffeur a garder le controle
du véhicule. Les sensations du conducteur sont des lors essentielles et c’est le
systeme a retour incluant le conducteur + véhicule + I'environnement (voir
Figure 1.1) qui doit étre pris en compte. Toutefois a cause du caractere sou-
vent difficilement quantifiable du conducteur, il est de tradition d’étudier et
de concevoir le sous-systeme véhicule isolément.

La notion de confort est quant a elle reliée a la capacité du véhicule
a filtrer les vibrations. Celles-ci sont principalement issues des irrégularités
de la route et a en préserver les passagers et les marchandises. Ici encore,
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Irrégularités de la route

—>| Vue, et autres sens Conditipns de la route
v Yy V¥
»|  Accélérateur > »| Performances
Conducteur—»  Freins > »| Tenue de route
Véhicule
> volant > Confort
> Crash
A

Aérodynamiques

FI1GURE 1.1 — Systeme véhicule-conducteur-environnement a considérer pour
I’étude du comportement

I’évaluation de la performance du véhicule a amortir les vibrations ne peut
étre réalisée sans tenir compte du conducteur. On doit définir des criteres
régissant la capacité du pilote a atténuer les vibrations et les chocs. C’est eux
qui permettent en définitive d’établir objectivement le niveau de confort du
véhicule. Dans ce contexte, il faudrait encore considérer le systeme véhicule-
conducteur plutot que le véhicule pris isolément.

Enfin, une introduction aux aspects de sécurité requiert une introduction
a la mécanique des collisions. En effet a coté des aspects de respect de I'envi-
ronnement, la sécurité est une des préoccupations majeures de notre société.
Il importe de voir de quelle maniere la modélisation et la reconstitution des
crashes peuvent étre mises a profit pour appréhender les stratégies en vue
de concevoir des véhicules plus surs et capables de protéger efficacement les
occupants en cas d’accident.

1.2 Approches pour ’analyse de la dynamique
du véhicule
Différentes approches peuvent étre utilisées pour la compréhension de la

dynamique des véhicules. On peut 'aborder de maniere empirique, analytique
ou numérique.

Les méthodes empiriques procedent par essais et erreurs afin d’apprendre
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quels facteurs influencent les performances et le comportement du véhicule,
de quelle maniere et dans quelles conditions ils agissent. Toutefois, les métho-
des empiriques conduisent tot ou tard (et souvent rapidement) a l’échec.
En effet sans une compréhension du ”comment” et du ”pourquoi” les chan-
gements de la conception du véhicule affectent les performances, la simple
extrapolation des résultats du passé conduit souvent a faire intervenir de
nouveaux phénomenes ou des facteurs inconnus qui produisent des effets in-
attendus et mettent en échec les regles du passé. C’est pour cette raison que
la démarche de l'ingénieur ne peut s’appuyer sur ’empirisme et doit étre
basée sur une modélisation des phénomenes physique et a prédire I'évolution
du mouvement au moyen de méthodes analytiques ou numériques.

L’application des lois de la mécanique a la compréhension des phénomenes
qui sous tendent la dynamique des véhicules permet de mettre en évidence les
équations capables de prédire I’évolution du véhicule ainsi que d’identifier les
facteurs et les parametres influencant le phénomene étudié. Dans les cas les
plus simples, ces études conduisent a des modeles analytiques simples formés
d’équations algébriques ou différentielles reliant les forces et les mouvements
étudiés aux variables de controle et aux propriétés du véhicule, des pneu-
matiques, etc. On peut ainsi identifier les facteurs influengant la réponse, les
conditions et la mesure dans lesquelles ils interviennent. On est alors a méme
de prédire des comportements nouveaux et de quantifier des modifications
des parametres du systeme afin d’atteindre des objectifs prédéterminés.

Il convient toutefois de noter que les méthodes analytiques restent tou-
jours partiellement fideles a la réalité puisqu’elles sont toujours intimement
liées a des hypotheses, a une idéalisation des problemes, en d’autres mots
au modele que I'on utilise. Comme on le découvre tous les jours, les modeles
peuvent eux-mémes conduire a de mauvaises prédictions dans certaines ap-
plications particulieres ou les hypotheses formulées sont mises en défaut. Il
convient donc toujours a l'ingénieur de connaitre les hypotheses de travail
liées a chaque modélisation afin d’apprécier leur domaine de fiabilité et la
qualité de ses résultats et ainsi d’éviter des erreurs.

Par le passé, de nombreux modeles analytiques étaient confrontés aux
limitations liées la résolution des équations auxquelles on aboutissait. Jadis
le modele devait conduire a des solutions sous forme explicite ou analytique
pour étre utilisable. Ceci restreignait fortement l'application des méthodes
exactes dans le domaine de la dynamique des véhicules, car cela conduit
fréquemment a des problemes tres complexes. Les seuls modeles qui pouvaient
alors etre résolus étaient parfois a ce point simplifiés que la généralité et la
qualité de leurs résultats en souffraient.
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Vertical
Z

FIGURE 1.2 — Modele corps rigide du véhicule

Aujourd’hui avec I’ere des ordinateurs et des méthodes numériques, cette
limitation est largement repoussée. On peut résoudre les équations de la
dynamique de systéemes multicorps comportant un grand nombre de com-
posants et de multiples non-linéarités au moyen de méthodes numériques
avancées comme la méthode des éléments finis ou la simulation de systemes
multicorps. Des lors des modeles extréemement complets et élaborés peuvent
étre construits pour appréhender de maniere détaillée le comportement du
véhicule. Ces outils logiciels modernes permettent aux ingénieurs de prédire
I'influence de nombreux parametres et de prédire la réalité avant de la création
du prototype. L’évolution ultime des méthodes numériques appliquées a
la conception consiste a adjoindre des techniques d’optimisation aux ou-
tils d’analyse afin de choisir au mieux les composants et les parametres du
véhicule et de produire un comportement optimal du véhicule.

1.3 Modeles du véhicule

Le véhicule est composé de plusieurs sous-systemes distribués dans ’enve-
loppe intérieure. Dans le cadre de cet exposé, on réalise une analyse élémentaire
et on étudie le mouvement d’ensemble du véhicule avec tous ses composants.

Pour les mouvements d’accélération, de freinage et de virage, il est sou-
vent suffisant de considérer le véhicule comme un corps rigide. Il est alors
caractérisé par son centre de masse (ou de gravité), sa masse et son tenseur
d’inertie giratoire (voir Figure 1.2).

Toutefois pour tenir compte du roulis ou pour étudier le confort, il est
nécessaire de dissocier les roues et la suspension (appelées masses non-suspendues)
et la caisse et les passagers constituant la masse suspendue. La caisse (la
masse suspendue) et le train roulant (les masses non suspendues) peuvent
également étre considérés comme des corps rigides. On admet cependant que
les roues directrices attachées a la masse non suspendue possedent un degré
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SPRUNG MASS
AXIS SYSTEM

Pitch
Lateral Velocity
Velocity | _

Forward =
Velocity | -

Velocity

Vertical { k
Velocity ' =

Road Plane

Rear Roll Center

UNSPRUNG MASS

Front
Roll Center AXIS SYSTEM

FIGURE 1.3 — Définition des masses suspendues et non suspendues et de leur

repere [13]
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UNSPRUNG MASS
TIRE SPRING TIRE DAMPING

FIGURE 1.4 — Modele a 7 ddl pour I’étude de la tenue de route et du confort
[26]
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z-1,6 — 12z

T \ z+1,6

FIGURE 1.5 — Modele a 2 ddl pour I’étude de pompage et du tangage [26]

de liberté lorsque nécessaire. Un modele courant pour ce type d’étude est
représenté a la Figure ?7. Par la présence des mécanismes de suspension, le
mouvement relatif entre la masse suspendue et la masse non suspendue cor-
respond a une rotation autour d’'un axe appelé aze de roulis passant par les
centres de roulis des deux suspensions. La position relative des deux masses
sera caractérisée par 1’angle de roulis qui donne leur position angulaire rela-
tive.

Pour étudier le confort et la tenue de route d’autres modeles sont également
possibles. Les mouvements relatifs de la masse suspendue et de la masse non
suspendue les unes par rapport aux autres et par rapport au sol pourront
étre alors étudiés en modélisant les masses suspendues et non suspendues
comme des corps rigides reliés par des éléments élastiques (ressorts) ou des
éléments dissipatifs (amortisseurs) idéalisés et concentrés. Les Figures 1.4 et
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1.5 donnent plusieurs modeles permettant I’étude de propriétés de filtration
des vibrations et du mouvement de tangage / pompage de la voiture.

L’étude détaillée du comportement dynamique du véhicule requiert des
méthodes de calcul par ordinateur telles que les méthodes des éléments finis
ou l'analyse des systemes multicorps. On trouve a 'heure actuelle sur le
marché plusieurs logiciels commerciaux performants capables de réaliser cette
tache. Citons a titre d’exemple les logiciels ADAMS !, DADS 2 ou SAMCEF-
MECANO 3. La modélisation des corps peut étre effectuées a 'aide de corps
rigides ou flexibles reliés par des joints cinématiques. Des exemples de modé /-
lisations de véhicules par éléments finis ou en systemes multicorps flexibles [7]
dans SAMCEF-MECANO [23] sont fournies a la Figure 1.6.

1.4 Systemes d’axes

1.4.1 Systemes d’axes fixes et mobiles

Afin d’étudier le mouvement du véhicule, il convient, primo, d’attacher
des systemes d’axes aux corps et, secundo, de préciser les systemes d’axes
dans lesquels la description aura lieu. Pour décrire le mouvement du véhicule,
il est de coutume d’utiliser deux repéres : 'un est un systeéme inertiel (noté
OXY Z en majuscules) attaché au sol, 'autre est un systéeme mobile attaché
au véhicule (noté oxyz en minuscules).

Le repere d’inertie OXY Z est fixe par rapport au sol. Le repere inertiel
est nécessaire pour décrire certains aspects du mouvement par rapport a un
point fixe ou une direction fixe. Le repere mobile oxyz attaché au véhicule
est utilisé dans toutes les autres situations. La localisation et 'orientation
du repere fixe est indépendante du véhicule et est laissée au libre choix de
I'utilisateur. Toutefois, par facilité, les reperes fixes et mobiles coincident
généralement a l'instant initial. Les calculs ou les mesures expérimentales
indiqueront alors le mouvement relatif des deux systemes.

L’utilisation des axes liés aux véhicules pour décrire le mouvement tire
son origine de l'aéronautique et la théorie du navire. La premiere utilisation
des axes liés a I’automobile pour décrire son mouvement revient a Segel [24].
La raison principale de l'utilisation des axes liés au véhicule réside dans
le fait que les propriétés matérielles (tenseur d’inertie) restent constantes
dans des axes propres, alors qu’elles deviennent des propriétés variables au

1. http ://www.adams.com
2. http ://www.cadesi.com
3. http ://www.samcef.com
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FIGURE 1.6 — Modeles éléments finis et multicorps flexible de véhicules dans
SAMCEF-MECANO [23]

Systeme SAE

z

FIGURE 1.7 — Définition des reperes selon les normes SAE
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Systeme SAE

Systeme ISO

F1GURE 1.8 — Comparaison des reperes du véhicule selon les normes SAE et
ISO

cours du temps dans le repere inertiel. Ceci est un avantage pour I’étude du
mouvement. Le repere mobile correspond également aux axes naturels pour
le pilote et permet d’exprimer les impression qu’il ressent. De plus les inerties
dans les axes liés au véhicule ont une signification physique pour l'ingénieur,
signification qui serait perdue dans le repere fixe. Le systeme d’axes lié au
véhicule est parfois encore appelé systéme mobile ou systeme corps.

1.4.2 Conventions SAE et ISO

Pour les véhicules automobiles, la définition des reperes obéit a une série
de prescriptions de la SAE (Society of Automotive Engineers) ou de I'ISO
(International Standard Organization). Dans la suite de 'exposé nous sui-
vrons la convention SAE.

La convention SAEJ670e < Vehicle Dynamics Terminology > [22] préconise
les conventions suivantes pour le systeme d’inertie et le systeme attaché au
véhicule (voir figure 1.7). Les deux systemes OXY Z et oxyz sont directs
(droits), orthogonaux et normés.

La convention ISO differe légerement de la convention SAE (voir Fi-
gure 1.8). Dans les deux conventions, I'axe x du véhicule est orientée vers
I’avant. Par contre dans la convention ISO I'axe vertical z est orienté vers le
ciel et 'axe y pointe alors vers la gauche du conducteur tandis que dans la
convention SAE, 'axe vertical z est orienté vers le centre de la terre et 1'axe
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y vers la droite.

Systéeme d’axes terrestre d’inertie (fixe) : OXYZ

— X direction de déplacement de référence ou la direction de cap initial,
— Y direction a droite de la direction du voyage,
— 7 dirigée selon la verticale (vers le bas).

Systeme d’axes du véhicule : oryz

— o, l'origine au centre de masse,

— x selon la direction d’avance et dans le plan de symétrie du véhicule,
— vy selon la direction latérale et a droite du conducteur,

— z selon la verticale (vers le bas).

1.4.3 Convention pour les reperes des masses suspen-
dues et non suspendues

Dans le cas ou l'on veut distinguer la masse suspendue et la masse
non-suspendue, on attache un repere relatif a chacune des masses comme
représenté a la Figure 1.3. La masse suspendue reprend toutes les masses
situées au-dessus des ressorts de suspension, c¢’est-a-dire la caisse, le moteur,
les passagers et les marchandises. A contrario les masses non-suspendues re-
groupent toutes les masses interposées entre la route et la masse suspendue,
soient les roues, la suspension et le systémes fixés a la roue (souvent les
freins)...

Rappelons que le mouvement relatif de la masse suspendue par rapport a
la masse non suspendue est une rotation d’angle de roulis ¢ autour d’un axe
appelé aze de roulis. Pour un angle de roulis nul, les axes des systemes des
masses suspendues et non suspendues coincident avec les axes du véhicule
complet. Les origines des deux reperes sont identiques et sont situées a I'in-
tersection de la verticale passant par le centre de masse du véhicule et de
I’axe de roulis pour un angle de roulis nul.

Parfois il est également agréable de travailler avec des hypotheses supplémentaires
permettant de dériver des modeles simplifiés.
— La masse suspendue roule autour de I'axe x horizontal plutot que au-
tour de I'axe de roulis réel. Toutefois, pour certaines études comme
I’analyse du retournement du véhicule, on préfere faire une simplifi-
cation en mettant 'origine du systeme d’axes ailleurs que sur ’'axe
x.
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Longitudinal u

Vertical w
4

FIGURE 1.9 — Définition des vitesses dans les axes du véhicule

— 11 est généralement raisonnable de supposer que les axes principaux
d’inertie de la masse roulante (suspendue) sont paralleles aux axes
matériels.

— Pour certains modeles on peut également admettre 'hypothese sim-
plificatrice que le centre de gravité de la masse roulante est sur l'axe
x.

— Les déflexions des pneus restent négligeables et le plan des centres des
roues (de diametres identiques) reste parallele au sol.

1.5 Etude du mouvement du véhicule

L’étude du mouvement du véhicule est classiquement étudiée de deux
manieres :
— Si on veut étudier la stabilité et les problemes de controle du véhicule,
on étudie les perturbations du mouvement du véhicule sous l'effet de
I’action de commandes ou de perturbations extérieures.

— Si on recherche la trajectoire réelle par rapport au sol, le mouvement
du systeme local du véhicule est décrit par rapport au repere inertiel
fixé au sol.

1.5.1 Etude du mouvement dans le repere mobile

Le plus souvent, le mouvement est examiné dans le systeme d’axes oxyz
attaché au véhicule parce qu’il correspond au repere naturel pour le conduc-
teur ou le passager. En outre dans ce repere les propriétés d’inertie restent
constantes au cours du temps. L’usage [22] est de définir les vitesses linéaires
et de rotation par rapport a ce repere mobile ainsi que cela est illustré a la
Figure 1.9 :
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— wu, vitesse d’avance (positive selon la direction d’avance et le plan de
symétrie du véhicule) ;

— v, vitesse latérale (positive a droite) ;

— w, vitesse verticale (positive vers le bas) ;

— p, vitesse de roulis, vitesse de rotation autour de 'axe x;
— q, vitesse de tangage, vitesse de rotation autour de 'axe y;

— r, vitesse de lacet, vitesse de rotation autour de 1’axe vertical z.

Pour l'étude du mouvement, il est habituel de fixer un certain nombre
de variables opérationnelles et de regarder I’évolution d’autres variables sous
I’effet d’actions des commandes ou de perturbations extérieures. On fixe par
exemple :

— la vitesse d’avancement (u),

— laccélération ou la décélération longitudinale,

— la force de freinage ou de traction.

Le mouvement de la masse suspendue peut alors étre étudié comme une
perturbation par rapport aux conditions de vitesse initiale. Les perturbations
sont engendrées soit par des actions sur des variables de controle (braquage
de roue, force de freinage, etc.), soit par des perturbations extérieures (rafale
de vent par exemple).

1.5.2 Etude du mouvement dans le repere fixe

L’étude du mouvement du véhicule (et de son systéme de référence) par
rapport au systeme inertiel lié au sol est recherché si on désire obtenir la
trajectoire du véhicule. C’est le cas lorsque 'on veut étudier le suivi d'une
trajectoire prédéterminée ou bien lors de ’évitement d’obstacles.

On est alors amené a définir différents angles décrivant la trajectoire ou
I'orientation du systeme mobile du véhicule par rapport au référentiel d’iner-
tie. En se référant a la figure 1.10, on définit [22] :

— 1), angle de cap comme 'angle entre la direction x et X dans le plan

du sol;

— v, l'angle de course 'angle entre le vecteur vitesse instantanée V du
véhicule et 'axe X ;

— B, lUangle de dérive, 'angle entre l'axe x du véhicule et le vecteur
vitesse instantanée V' du véhicule.

Bien évidemment on voit que ces trois angles sont reliés par la relation :

v = +8 (1.1)
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X projeté
X Angle de
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du /\/éhicule
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FI1GURE 1.10 — Définition des angles de cap, de course et de dérive du véhicule

La connaissance complete de 'orientation du repere de la voiture nécessite
encore la connaissance de :
— ¢ langle de roulis du véhicule, c¢’est-a-dire 'angle entre 'axe y du
véhicule et le plan du sol;

— 6 l’angle de tangage de la voiture, soit I'angle entre ’axe x du véhicule
et le plan du sol.

Dans certaines applications, on est également amené a définir les différentes
composantes d’accélération associées a 1’étude de la trajectoire :
— Accélération longitudinale : composante du vecteur accélération en un
point du véhicule dans la direction x

— Accélération de coté : composante de 'accélération dans la direction
y

— Accélération normale : composante de I’accélération dans la direction z
On définit encore :
— Accélération latérale : composante de I'accélération perpendiculaire a
x et parallele au plan de la route

— Accélération centripete : composante de ’accélération perpendiculaire

a la tangente a la trajectoire et parallele au plan de la route
Dans des conditions stationnaires, l'accélération latérale est égale au produit
de l'accélération centripete par le cosinus de I'angle de dérive du véhicule.



1.5. ETUDE DU MOUVEMENT DU VEHICULE 17

Comme dans la plupart des conditions de test, ’angle de dérive est petit,
I'accélération latérale peut étre généralement confondue avec 'accélération
centripete.

Les forces et les moments sont normalement définis positifs comme agis-
sant sur le véhicule (convention égocentrique). On définit les forces et les
moments conventionnels agissant sur la voiture :

— Force longitudinale F, est la composante de la force agissant sur la

voiture selon I'axe d’avance x;

— Force latérale F, : la composante du vecteur force selon y ;
— Force normale F, : la composante du vecteur force selon z;

— Moment de roulis M, : la composante du moment tendant a faire tour-
ner le véhicule positivement (selon la régle du tire-bouchon) autour
de 'axe x;

— Moment de tangage M, : la composante du vecteur moment tendant
a faire tourner le véhicule positivement autour de 'axe y;

— Moment de lacet M, : la composante du vecteur moment tendant a
faire tourner le véhicule positivement autour de son axe z.

A cause de la convention égocentrique, on peut éprouver certaines diffi-
cultés. S’il est naturel de considérer une force positive selon x est dirigée vers
I’avant, il est moins naturel de considérer que la force de poids agissant sur
les roues est dirigée physiquement vers le haut (selon axes z négatif), puis-
qu’il s’agit de la réaction du sol sur la roue et a donc une valeur numérique
négative. Des lors la convention SAEJ670e ” Vehicle Dynamics Terminology
” [22] propose de parler de Force Normale pour une force agissant vers le bas
tandis qu’on désigne par la Force Verticale, une force qui est dirigée dans la
direction opposée a la force normale.
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Chapitre 2

DYNAMIQUE DU
VEHICULE RIGIDE

2.1 Degrés de liberté du corps rigide

La localisation (i.e. la position et l'orientation) d’'un corps rigide dans
I’espace peut étre déterminée par la connaissance de la position de trois points
non alignés. Comme la distance entre les 3 points reste constante (puisque le
corps est rigide), on a 3 équations de contraintes entre ces coordonnées. Au
total, la localisation du corps possede 6 degrés de liberté.

Comme la position d’'un point exige 3 coordonnées, on en déduit que
I'orientation du corps autour de ce point de référence est réalisée grace a 3
parametres.

2.2 Repere du véhicule

La SAE [22] précise la maniere dont on définit le repére attaché au
véhicule. L’origine du repere local est centré sur le centre de gravité du
véhicule. La direction locale x du véhicule est orientée vers I’avant et dans son
plan de symétrie. La direction z est quant a elle dirigée selon la verticale et
orientée vers le centre de la terre. En conséquence la direction y du véhicule
est dirigée vers la droite du véhicule dans le sens de la conduite pour avoir
un repéere dextrorsum.

Quant a la norme ISO, elle differe quelque peu de la convention SAE en
ce sens que la direction z du véhicule est orienté vers le ciel de sorte que la
direction y pointe vers la gauche du conducteur.

19
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A\ 4

FIGURE 2.1 — Localisation d’un corps rigide

Vertical

FIGURE 2.2 — Définition du repere du véhicule selon la norme SAE [5]



2.3. CHANGEMENT DE REPERE ET OPERATEUR DE ROTATION?21

Z

FIGURE 2.3 — Rotation de corps rigide

2.3 Changement de repere et opérateur de
rotation

2.3.1 Expression de 'opérateur de rotation

La relation entre les coordonnées r et ' d’'un méme point respectivement
dans les reperes d’inertie oxyz et dans le repere matériel ox'y’ 2’ fait appel a
une relation affine entre les coordonnées exprmiées dans les deux systemes.
L’opérateur de rotation est caractérisé par une matrice de rotation R telle
que :

r=Rr (2.1)

En effet il est assez aisé d’établir une expression de cet opérateur de
rotation en termes des cosinus directeurs. Soit (;, 7, l;) et (;’, JK ) les vecteurs
unitaires qui sous-tendent les repéres cartésiens Oxyz et O'z'y'2".

Un vecteur position arbitraire 7 peut étre exprimé indifféremment dans le

repere Oxyz et dans le repere O'z'y 2’

T=ryt + 1,7 +1k

o /] 170
=1, + rg +rk

Comme les deux bases sont orthonormales, une composante telle que 7, peut
étre calculée de maniere équivalente de deux fagons :
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De méme, on a

r;—f'-F

=J i+ g+ ks
=k

=K iry + K -Jr, + K-k,

En réarrangeant ces trois expressions sous forme matricielle, on obtient la
relation affine :

r = Rr (2.2)

En outre, on peut donner ’expression de 'opérateur matrice de rotation en

termes des cosinus directeurs des vecteurs de la base (i, j, k) dans le repere
A A

de base (7,7, k) :

2.3.2 Propriétés de 'opérateur de rotation

En continuant le méme travail, on peut obtenir une propriété tres impor-
tante de l'opérateur de rotation : la propriété d’orthonormalité. En effet la
transformation inverse

r=R"'7¢ (2.4)

peut s’obtenir de maniere identique au raisonnement précédent et donne :

re=@-7)rl + (7)) + (K7
ry=0G- )l + G+ (oK)
ro=(k-7)rl, + (k-7) vl + (k-K)7.
soit
cos(i,1') cos(z,3') cos(i, k')
R™' = | cos(j. i) cos(j.j) cos(j.K) (2.5)

Le produit scalaire étant commutatif, on obtient la propriété suivante

(2.6
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FIGURE 2.4 — Rotation dans le plan Ozy

que l'on écrit souvent sous la forme :
R"R =1 (2.7)

On montre également [7] que le déterminant de la matrice de rotation est
unitaire

det(R) = +1 (2.8)

En effet 'expression du déterminant peut s’écrire en fonction de ses vecteurs
colonnes ¢;. Ici en 'occurrence, il vient :

-,

det(R) = (G ANG) - &3=(iN]) - k=1

puisque la base est directe.

A T'aide de la définition de 'opérateur de rotation et de sa propriété d’or-
thonormalité, il est encore assez facile de montrer les propriétés géométriques
suivantes :

— L’opérateur de rotation préserve les longueurs

— L’opérateur de rotation préserve les angles

2.3.3 Les opérateurs de rotation plane

Considérons les opérations de rotation les plus simples correspondant a
des rotations autour d’'un axe de coordonnées. Par exemple la Figure 2.4
représente le cas d'une rotation d’angle ¢ autour de 'axe z.

I

Pour un vecteur r de composantes r = [x y z]", on obtient le changement
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de coordonnées suivant

xr = xcos¢p + ysing
= —xsing + ycos¢ (2.9)

ou sous forme matricielle

r = R(z,0)r (2.10)
avec 'opérateur de rotation

cosf sinf 0
R(z,0) = | —sinf cosf 0 (2.11)
0 0 1

De maniere identique pour une rotation d’angle 6 autour de 'axe y et une
rotation d’angle ¢ autour de ’axe x, on a les opérateurs de rotation suivants

[ cos® 0 —sind
R(y,0) = 0 1 0 (2.12)
i sinf 0 cos@

and

1 0 0
R(x,¢) = | 0 cos¢ sing (2.13)
| 0 —sing cos¢

2.3.4 Composition des rotations

Considérons deux rotations successives :
— La rotation 1 amene le repere Oxgypzo sur le repere Oxq1y;21,
— La rotation 2 quant a elle amene le repere Oxyy;2; sur le repere
OZEngZQ.
Les coordonnées dans les différents reperes sont liées par les relations sui-
vantes :

r; = R1 o (214)
o = R2 ITq (215)

La rotation globale entre les reperes Oxyz et Oxsys25 est donnée par :
o = R2 r1 = R2 (Rl 110) = (R2 Rl) )
En effet produit matriciel est associatif. Finalement, il vient

o = Rxy avec R = Ry R, (2.16)
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ZO yz

FI1GURE 2.5 — Composition de rotations

LTS

<

FIGURE 2.6 — Caractere non commutatif des rotations finies
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2.3.5 Caractere non-commutatif des rotations

Le caractere non-commutatif des rotations découle du caractére non com-
mutatif du produit matriciel.

R R, # R, R,

Géométriquement la non commutativité des rotations exprime que changer
I’ordre des rotations conduit a des positions finales différentes. Ce fait est
bien illustré par I'exemple représenté a la Figure 2.6. on considere un objet
subissant deux rotations successives R, et Ry de respectivement 90° autour
des axes (du systeme absolu) z et y respectivement

R1 = R(Z,QOO)
R2 = R(yagoo)

2.3.6 Représentation de 'opérateur de rotation

Sachant que l'orientation du corps peut étre décrite a 'aide de 3 pa-
rametres, on recherche des techniques permettant de décrire I'opérateur R
a 'aide de 3 quantités indépendantes. On vient de voir son expression en
termes des cosinus directeurs. On dispose également des angles d’Euler, des
angles de Bryant, des parametres d’Euler, etc. On se réferrera utilement a
Cardona et Géradin [7] pour plus de détails). Pour les véhicules, la descrip-
tion de la rotation en termes des angles nautiques ou angles de Bryant est
généralement retenue.

Nombre de parameétres de 'opérateur de rotation

Il est d’abord utile de montrer que toute matrice de rotation peut s’écrire
en fonction de seulement trois parameétres indépendants. En effet R étant une
matrice de dimension 3 x 3, elle contient 9 termes. Décomposons la matrice
en ses vecteurs colonnes ¢; :

R = [Cl Co Cg] (217)

La propriété d’orthonormalité a pour conséquence d’introduire 9 contraintes

entre les colonnes ¢;. Seules 6 d’entre elles sont indépendantes :
CT Cj = 57,] (Z,] = 1,2,3)

7

ou 0;; est le symbole de Kronecker

1 si i=j
5”‘ =
0 autrement.
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En conséquence on peut écrire de maniere formelle
R = R(Oél,OCQ,Oég) (218)

ol «q, (o, ag sont trois quantités indépendantes retenues pour décrire la
rotation. Le choix de la représentation en termes des cosinus directeurs ne met
pas un tel choix de parametres en évidence. Dans le domaine des véhicules
il est habituel de recourir aux systemes des angles nautiques ou angles de
Bryant qui constituent un ensemble de 3 parametres indépendants.

Angles de Bryant ou angles nautiques

Pour représenter le changement de repere permettant de passer du systeme
d’axes galiléen au systeme d’axes 1ié au véhicule (avion ou voiture), on
décompose le changement de repere en 3 changements élémentaires corres-
pondant a des rotations autour des 3 axes distincts du systeme non inertiel
du véhicule. Ces trois rotations élémentaires portent le nom de roulis (roll)
autour de I'axe x” du véhicule, de tangage (pitch) autour de son axe y’ et de
lacet (yaw) autour de son axe z’. On parle en anglais des axes RPY.

On décompose donc la rotation totale R en une succession de 3 rotations
élémentaires

- une rotation d’angle ¢ autour de Oz : R(z,)
- une rotation d’angle 6 autour de Oy, :  R(y,0)
- une rotation d’angle ¢ autour de Oz, :  R(xs, ¢)

Premieére transformation : rotation R(z,)

La relation entre les coordonnées du systeme Oxgyozp et Ox1y121 s’écrit :

T Zo
| = Alw (2.19)
21 20
avec
cosy siny 0
A = |—siny cosy 0 (2.20)
0 0 1

Bien évidemment, la matrice de transformation est orthonormale

Al = AT (2.21)
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F1GURE 2.7 — Définition des angles de Bryant d’une transformation entre
deux reperes

FIGURE 2.8 — Angles de Bryant : rotation de lacet v
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Y1

Z, v
2,=1,

FI1GURE 2.9 — Angles de Bryant : angle de tangage 6

FIGURE 2.10 — Angles de Bryant : angle de roulis ¢

Deuxiéme transformation

De méme la transformation entre le repere Ox1y;21 et Oxoys2o s’écrit :

T2 s}
y21 = By (2.22)
<2 <1

avec
cos@ 0 —sinf

B=|0 1 0 = BT (2.23)
sinf 0 cos#

Troisiéme transformation

La rotation entre les Oxoys20 et Ox3ysz3 est donnée par :

ys| = C |y (2.24)
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1 0 0
C = [0 cos¢ sing| = C 7T (2.25)
0 —sing coso¢
Transformation globale

La transformation entre le repere Oxgyozg et Oxays2zy s'écrit finalement

r = Rry, avec R =CBA (2.26)
avec
Co Cy Co Sy —Sp
R = |s9S4cy —CpSY 5459855 —CpCyp SgCo (2.27)

Cp Se Cop + 8¢ Sy Cp Sg Syp — S Cyp Cgp Co
ou on a utilisé la convention ¢, = cos« et s, = sin a.

Rotations infinitésimales

Soient des rotations infinitésimales d’angles (dv, df, d¢). Au premier ordre,
on a:

sin df ~ df cosdf ~ 1
d6?> <1 dbdy < 1

En conséquence, la rotation (2.27) s’écrit au premier ordre :

1 dp —df
dR = |—-dy 1 d¢ (2.28)
9 —dop 1

Attention cette fois, on ne peut plus vérifier la relation d’orthonormalité
dRAR" # 1 (2.29)

Par contre les rotations infinitésimales sont commutatives.

2.4 Vitesses angulaires et linéaires dans le
repere dynamique

2.4.1 Vitesse de translation dans le repere dynamique

Soient 7y et 1y respectivement la position et la vitesse absolue d'un point
mesurées dans le repere d’inertie.
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Soient r et v respectivement la position et la vitesse de ce méme point ex-
primées dans le repere mobile lié au corps.

Les positions et les vitesses sont liées par la matrice R de changement de
repere.

r=Rmr, (2.30)
u
v=|v] = Rmn (2.31)
w

2.4.2 Vitesse de rotation en termes des dérivées d’angles
d’Euler

On recherche maintenant ’expression du vecteur vitesse de rotation .
Ce vecteur est la composition (i.e. addition) de trois vecteurs correspondant
aux rotations élémentaires d’angles ¢, 6 et 1, soit :

G =Pl + 01, + é1,, (2.32)

Dans le repere non inertiel lié au corps, ce vecteur vaut

p 0 0 ¢
w= |q| = CB|0| +C|0] + |0 (2.33)
r %) 0 0

ou on a utilisé la formulation matricielle par facilité. Ce qui donne explicite-
ment :

[ ‘ é—gﬁsin@
q| = 9;08@& + 1/J.Sinqz5 cos 6 (2.34)
r —0 sin ¢ + 1) cos ¢ sinf

Inversement, on peut exprimer les vitesses de roulis, tangage et lacet dans
le repere local en fonction des vitesses angulaires de la transformation :

q:ﬁ 1 tanfsing tanfcos¢| (p
ol = |0 cos ¢ —sing q (2.35)
¥ 0 sing/cosf cosp/cosO| |r

2.4.3 Vitesse globale dans le repere dynamique

Dérivons par rapport au temps la relation donnant r, la position dans le
repere dynamique et g, la position dans le repere inertiel :

r = Rrg
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11 vient : '
r = R'l”o‘f‘R’l”b

En utilisant cette formule, on obtient ’expression de la vitesse v dans le
repere matériel du véhicule :

v =Rv, = 7 — Rrg
= 7 - RR"r (2.36)

Cette expression est a rapprocher de la formule de Poisson donnant la dérivée
d’un vecteur dans un repere dynamique :

T=F+dAF (2.37)

ol tous les vecteurs sont exprimés dans le repere mobile.

Pour démontrer 1’équivalence des deux expressions, il suffit de montrer
I'identité des deux derniers termes. On repart de la relation d’orthogonalité
de la matrice de rotation R R” = I que 1'on dérive par rapport au temps :

RR" + RR" =0
soit . . .
—RR" = RR" = (RR")"

Ceci signifie que la matrice M = RRT est une matrice qui change de
signe lorsqu’on la transpose. M est donc ce qu’on appelle une matrice anti-
symétrique. Une matrice antisymétrique est toujours de la forme :

0 —mi2 M3
M = mi9 0 —1M23
—Mmi3  Mag 0

Comme une matrice antisymétrique ne possede que 3 éléments distincts,
on peut montrer qu’a toute matrice M antisymétrique, on peut associer un
vecteur unique m = [m,m,m,]" appelé sa partie vectorielle :

0 —m, My
M = | m, 0 —my| = [m] et m =vect(M)
—Mmy My 0

On montre également que quel que soit le vecteur @, le produit vectoriel mAa
peut s’écrire sous la forme matricelle suivante :

mAd = [m|a
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traction
de surface

force
de volume

Repére inertiel

FIGURE 2.11 — Equations du mouvement

En conséquence, —RRT étant antisymétrique, il existe un vecteur unique
w tel que :

0 —r ¢
w] = —-RR" = RR" = |r 0 —p (2.38)
-q p 0

et le second terme de I'expression (2.36) s’écrit
—~RR"r = [wlr = GAT (2.39)

Ce qui démontre 1’équivalence entre les notations.

2.5 Equations du mouvement

Soit un systeme matériel fermé représenté a la Figure 2.11. Soit OXY Z
le référentiel absolu et o'x’y'z’ le référentiel local 1ié au corps. Le corps est
soumis a l’action de forces de volume f et de traction de surface t. La position
d’'un point du systéme est repéré par r dans le réferentiel d’inertie et par r’
dans le réferentiel lié au corps. La position du centre de masse du systeme

est noté r..

2.5.1 Equations du mouvement d’un systeme fermé

Pour des systemes matériels fermés, les équations d’équilibre issues du
second principe de Newton s’écrivent :
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— Equilibr@ en translation

> — d dF
av tdS = — — dV 2.40
[ v+ | 0% (2.40)
— Equilibr@ en rotation
- - d dr
/F/\de + /F/\tdS = S rnpSav (2.41)

Centre de masse du systéme

La masse totale m du systeme est donnée par :

/V pdV = m (2.42)

Soit ”¢” est le centre de masse du systeme. Sa position 7, est donnée par :

/deV = mr, (2.43)
1%

Pour la facilité d’écriture des équations du mouvement, il y avantage
a décomposer les vecteurs positions et vitesses en passant par le centre de
masse. Soient

— 7, la position du centre de masse,

— 7 la position d’un point par rapport au centre de masse.

Il vient
Fo= 7+ (2.44)
d’ dr’
SUNN ST 2.4
dt R (2.45)

Le point "c¢” étant le centre de masse, on a la propriété :

/pﬁdv =0 (2.46)
”

Par la suite, nous aurons besoin également de la propriété suivante qui se
déduit aisément de la propriété (2.46) par dérivation sous le signe intégral.

dr’
p—dV = 0 2.47)
|5 (
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Equilibre en translation

Définissons encore :
— la quantité de mouvement du systeme

d—#
p = /pldv = mi, (2.48)
VU

— la résultante des forces extérieures

F = /fdv + /fds (2.49)
v S
L’équilibre en translation s’écrit alors :
_ dp d
F = £ - = I 2.
i = oam) (2.50)

En conclusion, le mouvement de translation du corps est parfaitement
décrit par le mouvement de son centre de masse ou toute la masse y est
concentrée.

Equilibre en rotation

Définissons le moment des forces extérieures autour du centre de masse :

i:/ﬁAfdv+/ﬁ/\FdS (2.51)
14 S

Considérons 1’équilibre en rotation (2.41) autour de O, centre du repere
inertiel. Le membre de gauche devient :

/(fc+ﬁ)Afdv+/(fc+ﬁ)A{ds:fCAﬁ+TZ (2.52)
\%4 S

On peut également montrer que le membre de droite de (2.41) prend la
forme :

d . dr,  dr’ d df.. d [ - dr
— 41 A S+ —)dV = F.A— NV — "Np—dV (2.53
g J, TetrIne g+ 50 " dt(mdtHdt/V gV (2:53)

En effet, le membre de droite peut étre divisé en quatre termes que 1’on peut
évaluer comme suit :
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1.
dr, d dr, d,  dr,
cd _ v - “le _ = “w c
dt rcApdt Vo= dt(mrc/\dt) Tc/\dt(mdt
. d dr, d dr,
T T
A cdV = dV)AN—) =0
di T Pt dt((/pr )N )
3.
d dr’ d dr’
— [ 7oA p—dV = I —dV) =0
at ), P a' /pdt )
4.
d dr’
A p—dV
dt T Pt
Etant donné que
F = jt(mvc)
le premier terme du membre de droite peut encore s’écrire
P ANF =T jt(mvc)

L’équation d’équilibre en rotation s’écrit donc :

)

(2.54)

avec le vecteur h. quantité de mouvement angulaire autour du centre de

masse

- dr’
h. = /r’/\p—dV
v d

Remarques

(2.55)

1. Jusqu’a présent, I'hypothese d’indéformabilité pas encore utilisée.

2. En toute généralité, dans la la démarche entreprise jusqu’ici, tout reste
valable dans le cas ou le systeme serait de masse variable. Cependant
dans le cas des véhicules, il est légitime de supposer que l'on travaille

A masse constante :
dm

~ ()
dt

(2.56)
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Z, W, I

FIGURE 2.12 — Dynamique du véhicule rigide

En effet pour une voiture la perte de masse dii a la combustion est
négligeable. Pour une auto de 1000 kg qui consomme 10 1 au 100 km
et qui roule 120 km/h, on a :

d
d—T/m — 10(1/100km)  0.8kg/l * 120km/h/1000kg
=2.6107%/s
Par comparaison pour situer l'ordre de grandeur, on a également pour

un avion de chasse

d
d—T/m:?).l()_B/s

et pour la fusée Saturn V

d
d—T/m ~4.6107%/s

2.5.2 Application au véhicule rigide

Pour décrire le mouvement d’un véhicule, il est de coutume de décrire les
équations de la dynamique dans le repere mobile lié au corps.

Soient
o — oV,
Y
. oh
h.=—=
ot

les dérivées 6/t de la vitesse du centre masse et de la quantité de mouvement

angulaire sont mesurées dans le repeére non inertiel du corps o'z'y'z’.
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Les dérivées de la quantité de mouvement et du moment de la quantité
de mouvement valent repectivement :

d .

P Ve + [w]ve =0 +T AU (2.57)
d . N .

Sh = het [ he =kt 3 AT (2.58)

On utilise a présent '’hypothese d’indéformabilité. La distance entre tout
point du corps et le centre de gravité est constante dans le repere local du
COTps.

d
=0 = ETI = [w] 7’ (259>

Par substitution dans les équations du mouvement, il vient
F = m(v.+ [w]v,) (2.60)
T. = h.+|[w]h. (2.61)

Explicitement, en écrivant les relations composante par composante, on

a en translation :
F, = m(u+qw—rv)

F, = m(©0+ru—pw) (2.62)
F, = m(w+pv—qu)
et en rotation : )
L = hy+qh,—rhy
M = hy+rh, —ph, (2.63)

N = h,+ph,—qh,

ou selon la convention habituelle en aéronautique, on a les composantes
L, M, N du vecteur des moments autour du centre de masse :

L
T.= |M (2.64)

Tenseur d’inertie

Si le centre de masse est pris comme origine, examinons ’expression du
moment cinétique.

he = /pﬁ/\(&)’/\r’)d‘/
14
= /}nww%—@fwmdv (2.65)
\%4
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Soit sous forme matricielle, la relation peut encore s’écrire :

he — | / W2 T — T V) w (2.66)
v
En posant :
Tow = / p(y?+27%)dV
v
Ty = /,o(x'2+z'2) dV (2.67)
v
J. = / p(z” +y?)dv
v
et
Jr = /px’y’ av
v
Jy. = /py'z' dv (2.68)
v
J. = /px’z’ v
v
Il vient :

h, = Jw (2.69)

avec J' le tenseur d’inertie du solide
J! B A—
Tx xy Tz
Jé = —J;y Jz//y —J;Z (2.70)

Le véhicule est généralement symétrique autour du plan ¢y’ = 0 (plan xz),
de sorte que 'on a J;, =0et J; = 0.

=0 g0 (2.71)
_sz 0 Jzz

Par ailleurs J., est généralement assez faible par rapport aux moments

d’inertie principaux Jy,, Jy,, J.,. Il est donc souvent possible de négliger
aussi.
J. 0 0
J,~ |0 J, 0 (2.72)
0o 0 J,

Cependant ici par souci de généralité on évite souvent cette approximation.
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2.6 Expression des forces

I1 est habituel de scinder les forces extérieures en deux parties :
— les forces de gravité (Fyg, Fyy, Fag)';

— la résultante des autres forces (X,Y, Z)T, & savoir les forces de pro-
pulsion, les forces aérodynamiques et les forces de résistance au rou-
lement.

Cherchons a écrire les forces de gravité dans le repére local du véhicule.
Dans le repere d’inertie, elles sont données par :

0
myg
avec g I'accélération de la gravité g = 9.81m/s?. Les forces de gravité dans le
repere dynamique s’obtiennent en appliquant le changement de repere donné
en (2.27) :
—mgsin 6
F, = R(¢,0,¢) Fo, = |mgcosfsing (2.74)

mg cos 0 cos ¢

2.7 Equations du mouvement dans le repére
du véhicule

En utilisant les résultats (2.62),(2.63),(2.69), (2.71) et (2.74), il est pos-
sible d’écrire les équations du mouvement du véhicule dans ses axes propres.

Les équations de Newton pour la translation :

X —mg sinf = m(u+qw—rv)
Y +mg cosf sing = m(v+ru—pw) (2.75)
Z+mgcosf cos¢p = m(w+pv—qu)

Les équations d’Euler pour la rotation sont données par :

M = Jy,q+ (=) rp—J,. (p* —1?) (2.76)

Ces 6 équations différentielles sont caractérisées par un vecteur d’état a
8 inconnues :

x = [uvwpqgrde” (2.77)
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Pour déterminer les 8 inconnues, il est nécessaire d’adjoindre aux 6 équations
de la dynamique, 2 relations cinématiques additionnelles :

{¢ = p+qgtanfsing + rtanf cos ¢ (2.78)

0 = qcos¢p—rsing

2.8 Applications a la dynamique du véhicule

Etudions a présent différents mouvements particuliers rencontrés en dy-
namique et en performance des véhicules.

2.8.1 Mouvements stationnaires

Le mouvement est en régime établi (mouvement stationnaire) lorsque :
t=v=w=p=qg=r=0>0 (2.79)

Les équations de la dynamique se simplifient alors :

X —mg sinf = m(qw —rv)

Y +mg cosf sing = m(ru—puw) (2.80)
Z +mgcosf cos¢p = m(pv—qu)

L = (J;z_‘]g/;y)qr_‘]:/vzpq

M = (Jo—J)rp—J. (p*—1%) (2.81)

Mouvement rectiligne

Le cas du mouvement rectiligne est particulierement important pour 1’étu /-
de des performances. Le mouvement rectiligne est caractérisé par 1’absence
de vitesse latérale et verticale dans le repere dynamique ainsi que la nullité
des vitesses de roulis, tangage, lacet.

u=V
v=w=0 (2.82)

Les équations du mouvement rectiligne deviennent :

X —mg sinf =0
Y +mg cosf sing =
Z +mgcosf cosgp = 0

)
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L =0
M =0
N =0

Si en outre, on suppose que le mouvement s’effectue sans roulis ¢ = 0, les
équations du mouvement se simplifient fortement. L’angle d’assiette 6 par
rapport a I’horizontale est éventuellement non nul # # 0 pour tenir compte
de la pente de la route. Seules trois équations ne sont pas triviales :

X=>F, = mgsinf
Z=>F, = —mgcosl (2.83)
M=SM, = 0

Mouvement circulaire

Le mouvement circulaire de rayon R a une vitesse tangentielle V est ca-
ractérisé par un vecteur de rotation :

G=t1l,,==1, (2.84)

=<

dans les azes d’inertie. De I'équation (2.34), on déduit I'expression du vecteur
vitesse de rotation dans le repere local :

p = —‘17& sin 0
q = ¢ sing cost (2.85)
r = 1) cos¢ sinf

Les équations du mouvement sont données par (2.80) et (2.81) dans lesquelles
on introduit les valeurs de p, q et r.

Il est courant de supposer que le mouvement n’implique pas de pompage
w = 0. Par contre le véhicule peut déraper (phénomene dit de dérive sur
sa trajectoire de sorte qu’on observe un angle de dérive [ entre 'axe x du
véhicule et le vecteur vitesse au centre de masse. Soit V le module du vecteur
vitesse, on a :

u=V cosf et v=V sing
V =vVu?+v? v/u=tanf

w=0
Si on suppose que le mouvement s’effectue a angle de roulis et d’assiette nuls
soit ¢ = 6 = 0, il vient encore :
p=q=0
r=1=V/R (2.86)
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Le mouvement circulaire est alors décrit par les équations suivantes :

X = —mrv=-mV?/R sinf
Y = mru=mV?/R cosf (2.87)
Z+mg = 0
L =0
M = J._ r*=J_(V/R)? (2.88)
N =0

Seules les trois équations d’équilibre en translation selon les directions y et
z du véhicule ne sont pas triviales. Les autres équations sont des "réactions”
pour permettre au mouvement circulaire de persister.

En particulier si 'angle de dérive est nul 5 = 0, on retrouve les équations
bien connues du mouvement circulaire :

Y=>F, = mV?R
Z=>>F, = —mg (2.89)
L=SM, = 0

2.8.2 La dynamique longitudinale

Le probleme de la dynamique longitudinale est tres similaire a 1'étude
du mouvement stationnaire en ligne droite, sauf que 'on doit ici relaxer la
contrainte u = 0 évidemment.

Un raisonnement identique a celui qui a été suivi précédemment permet
d’écrire :

X —mg sinf = mu

Y +mg cosf sing = 0

Z +mgcosf cosp = 0

L =0
M =0
N =0

Si en outre, on suppose que le mouvement s’effectue sans roulis i.e. ¢ = 0
tandis que I'angle d’assiette 6 par rapport a I’horizontale, éventuellement non
nul, représente la pente de la route. Les équations du mouvement s’écrivent :

X=>F,—mgsinf = mu
Z =3 F, = —mgcosf (2.90)
M=3 M, _
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2.8.3 La dynamique latérale

Le probleme de la dynamique latérale est étudié soit pour analyser la
stabilité du véhicule face a des perturbations, soit pour caractériser la réponse
de la voiture face a des commandes de braquage.

Les hypotheses suivantes sont généralement formulées pour cette étude :
— le véhicule n’a pas de pompage (w = 0) et pas de tangage (¢ = 0);

— le véhicule n’a pas de roulis (p = 0);
— le mouvement est plan.

Le vecteur vitesse se réduit a
V= [u v 0"
tandis que le vecteur vitesse angulaire est

W=[00r"

Les équations du mouvement se réduisent a :

Y=Y F, = m(+ru) (2.91)
N=> M = J.r (2.92)

Les autres équations du mouvement donnent les "réactions” contre les
degrés de liberté bloqués.

F, = —mrv (2.93)
E, =0 (2.94)
L = —J_ i (2.95)
M = J_r? (2.96)

Par exemple, F, est donc la force nécessaire pour maintenir une vitesse
constante dans la direction longitudinale malgré la composante de résistance
additionnelle due a la dérive du véhicule. On voit en effet que
Vo
F, = —m — sinf

R

= —m%Vsinﬂ:—mrv



Chapitre 3

MECANIQUE DES
PNEUMATIQUES

3.1 Introduction

Il convient de souligner I'importance des pneumatiques dans ’étude de
la dynamique du véhicule. En effet, excepté les forces aérodynamiques dont
I'effet s’exerce sur la surface de la carrosserie, toutes les forces de controle
du véhicule passent par les contacts roue - sol. Les roues sont également le
premier filtre a travers laquelle les perturbations dues aux irrégularités de la
route sont transmises avant d’atteindre la masse suspendue et les passagers.
Le plus étonnant est que les contacts roue-sol ne sont pas plus larges que la
paume de la main. La connaissance des phénomenes en jeu dans le contact
roue-sol est donc fondamentale pour comprendre la dynamique du véhicule,
étudier sa tenue de route et établir des mécanismes de controle.

Le pneumatique assure essentiellement 3 fonctions :

1. Supporter la charge verticale tout en assurant un premier amortisse-
ment des sollicitations venant de la route.

2. Développer des forces longitudinales permettant d’accélérer et de frei-
ner le véhicule.

3. Développer des forces latérales permettant de prendre des virages et
contrer des perturbations extérieures.

En outre le pneumatique doit satisfaire a des exigences opérationnelles
1. Offrir la moins grande résistance possible au roulement.

2. Etre opérationnel durant un grand nombre de kilomeétres et avec une
grande fiabilité.
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L’étude de la mécanique des pneumatiques est rendue difficile a cause de

la complexité intrinseque du pneumatique :

— Le matériau principal du pneu est le caoutchouc dont le comportement

est fortement non linéaire et visco-élastique;

— Le pneumatique est une structure composite par excellence faite d’em-

pilement de plis et de couches;

— L’agencement du pneumatique au niveau de sa micro structure est

complexe et largement optimisée.

En outre le comportement du pneu dépend fortement :
— des conditions opérationnelles : température, humidité, pression de

gonflage, vitesse, etc.

— des caractéristiques constructives.

Toutes ces raisons font du pneumatique un systeme complexe difficile a

modéliser. Ses propriétés sont difficiles a prédire et a quantifier de maniere
simple. Plusieurs approches sont alors possibles pour en étudier le compor-
tement :

— Une modélisation du comportement du pneu afin d’en déduire ses pro-

priétés. Cette approche en apparence la plus séduisante pour I'ingénieur
est en réalité dans ce cas extréemement difficile a cause de la complexité
du pneumatique. Des modeles simples, analytiques ou numériques ne
sont malheureusement capables que de prédire qualitativement le com-
portement du pneumatique. Aujourd’hui les manufacturiers de pneu-
matiques développent des modeles numériques tres complexes qui sont
sont capables de rendre compte quantitativement du comportement
du pneu. Ce sujet reste encore aujourd’hui largement du domaine de
la recherche et de développements avancés.

Une approche phénoménologique basée sur une analyse des données
expérimentales. Le comportement du pneu est basé sur 'interprétation
de résultats expérimentaux. Une compréhension des phénomenes phy-
siques peut étre avancée pour expliquer les tendances observées. Les
lois de comportement du pneumatique peuvent étre ainsi déduites et
utilisées pour étudier le comportement dynamique du véhicule. Cer-
taines expressions souvent heuristiques des lois de comportement telles
que la formule magique de Pacejka peuvent étre proposées.

Dans cet exposé, la seconde approche sera principalement adoptée, méme

si quelques modeles simples seront introduits a quelques endroits afin de jus-
tifier I'analyse des résultats expérimentaux et de comprendre les mécanismes
physiques qui sous tendent les explications des résultats observés.
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FIGURE 3.1 — Structure d’un pneumatique

3.2 Construction du pneumatique

3.2.1 Structure mécanique

Le pneumatique est un tore élastique composé de (voir Fig. 3.1) :

— Une carcasse flexible principalement composée de caoutchouc,

— Des renforts constitués de couches (plis) avec fibres a haut module
présentant également une forte résistance en traction,

— Des talons et des tringles en cable d’acier accrochés a la jante de la
roue,

— Une bande de roulement qui est une couche d’usure en contact avec la
route dont le dessin comporte des rainures ou des lamelles permettant
I’écoulement de 'eau et le refroidissement.

La pression interne due au gonflage met la structure en pré-contrainte de
sorte que toute déformation de la structure permet de toujours travailler en
état de tension et de produire des forces de réaction.

Les pneus sont des structures composites consituées d’un assemblage de
plis paralleles de tissus de caoutchouc renforcés par des fils de nylon, de
rayonne, de polyester ou de fibres de verre. On distingue deux grands types
de construction de base (voir Figure 3.2) :

— Le pneu diagonal (bias-ply tire),

— Le pneu radial (radial tire).
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FIGURE 3.2 — Pneus radiaux et diagonaux

Pneu radial

Le pneu radial est caractérisé par une carcasse formée de plis paralleles
courant d'un talon a ’autre avec un angle nominal proche de 90° par rapport
a la direction circonférentielle. A cause des plis & 90°, le flanc est extrémement
souple et donne lieu a une souplesse de suspension, mais il ne peut procurer
que peu ou pas de controle directionnel. Pour ce faire, on est des lors obligé
d’introduire une ceinture rigide de tissus ou de fils d’acier courant autour de
la circonférence du pneu entre la carcasse et la bande de roulemlent. L’angle
usuel des fils dans les ceintures est d’environ de 20° par rapport a la direction
circonférentielle. Ces ceintures assurent le controle directionnel. La ceinture
stabilise le bande de roulement en la gardant aussi plane que possible par
rapport a la route malgré la deflection latérale du pneu. Dans la plupart des
pneus de véhicules de tourisme, les flancs comportent 2 plis sur les flancs
tandis que la ceinture est faite de 1 ou 2 plis avec des fils d’acier ou bien de
2 a 6 plis en tissu renforcés de fibre de rayonne ou fibre de verre.

Pneu diagonal

Dans le pneu diagonal, la carcasse est constituée par un nombre pair (2 ou
plus) de plis alternés, drapés d’un talon (bead) a l’autre avec des fibres faisant
un angle de 35 a 40° par rapport a la direction circonférentielle. Des angles
de plis élevés donnent de la souplesse et un confort de conduite, tandis que
des angles plus faibles sont meilleurs pour le controle directionnel. Le choix
usuel tournant autour des 40° répond donc a un compromis entre les deux
objectifs. Méme si les carcasses diagonales sont plus raides que les carcasses
radiales, on voit apparaitre au cours d'un virage une déversement de la bande
de roulement. Cette torsion laisse généralement apparaitre un transfert de
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charge sur le flanc situé sur le coté extérieur au virage. La carcasse diagonale
cause plus de distorsion de I'aire de contact que le pneu radial et conduit donc
a une moins bonne tenue de route. En effet la capacité du pneumatique a
développer des forces de contact importantes est fortement liée a I'uniformité
des contraintes de pression dans l’aire de contact.

3.2.2 Composition du pneu

Un pneu est constitué de caoutchouc naturel ou synthétique mélangé a
d’autres composants comme de 1'huile ou du noir de carbone et des matériaux
de renfort comportant des fibres (fibre de verre, rayonne, ou acier). A titre
indicatif, a la Ref. [3], on mentionne I'exemple suivant : un pneu de camion
moderne de 12 kg est typiquement constitué d’environ 4 kg caoutchouc, 2
kg noir de carbone, 2 kg d’huile, 3 kg d’acier et 1 kg de rayonne ou d’autres
fibres.

La densité des caoutchoucs disponibles dans le commerce va de 1100kg/m?
4 1200 kg/m3. Etant donné la présence des autres constituants, la densité du
pneumatique est de I'ordre de 1200 kg/m?.

Le pneu est formé d’'un mélange de caoutchoucs dont les proportions sont
optimisées en fonction de leur cout et des propriété d’usage définies pour des
applications spécifiques. Les nuances de caoutchouc varient selon la bande de
roulement, flanc, etc. Un parametre important est la dureté : il est largement
gouverné par la quantité de noir de carbone et le degré de vulcanisation. La
dureté est généralement mesurée avec un appareil appelé Shore A Durometer
qui donne une mesure de dureté sur une échelle de 0 a 100. La dureté typique
de la bande de roulement est de 60.

La capacité thermique ¢, du caoutchouc naturel est de 'ordre 1900.J/kgK
et celle des caoutchoucs synthétiques d’environ 1700 J/kgK . Compte tenu de
la présence de carbone graphite dont le ¢, vaut 710 J/kgK, le pneumatique
qui contient du noir de carbone et de I'huile possede une capacité thermique
plus faible :

¢, = 1200 J /kg K

La conductivité thermique du caoutchouc est faible ce qui est un probleme,
d’ou la nécessité d’introduire du noir de carbone afin de I'augmenter, et cela
d’autant plus que 'on travaille a basse température. A 20°, la valeur de la
conductivité vaut

ono ~ 023W/m K
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F1GURE 3.3 — Indications typiques sur un pneumatique

Pour des variations de température entre 0°C et 150°C, la variation de
conductivité peut étre approchée par la relation :

203\"
ko= kaoe (T)

ou la température T est exprimée en Kelvin et n 'exposant est proche de
1. La conductivité thermique du pneu est des lors quasi inversement propor-
tionnelle a la température.

3.3 Codes de dimensions et de charge

3.3.1 Les pneumatiques

Les dimensions de pneumatiques sont normalisées. Comme représenté a
la Figure 3.3, le pneu est décrit par un code dont I'expression générique est :

LLL /HHR rr xx VV

Ce code peut étre déchiffré de la maniere suivante :
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Section height

FIGURE 3.4 — Géométrie des pneumatiques [8]

LLL La largeur des boudins (en mm souvent) ;

HH La hauteur du flanc du boudin : donnée par le rapport (en pourcen-
tage) de la hauteur / largeur (aspect ratio);

R Le pneu est a carcasse radiale ;
rr Le diametre sous le talon (=jante) est généralement exprimé en pouces;

xx Le chiffre d’indice de charge indique la capacité de charge maximale
du pneu a la vitesse maximale.

VV Le symbole de vitesse est une lettre indiquant la vitesse maximale
du pneu.

De maniere plus complete, les inscriptions sur le flanc du pneumatique
comportent également

— Le nom commercial du pneu;
Sa pression de gonflage maximale ;
Son application préférentielle (par exemple pneu neige ou hiver) ;
Les prescriptions légales auxquelles il satisfait, par exemple la pres-
cription DOT du ministere des transports américain ;
La date de production ;
Son numéro d’homologation conformément a la regle ECE-R30 de la
Communauté Economique Européenne (ECE).
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Symbole de vitesse | Vitesse maximale
km /h mph
N 140 87
P 150 93
Q 160 99
R 170 106
S 180 112
T 190 118
H 210 130
A% 240 149
W 270 168
Y 300 186
Catégorie de vitesse | Vitesse maximale
Code de construction | km/h mph
ZR 240 149
et plus

TABLE 3.1 — Indices de vitesse

Symbole de vitesse et charge

Les indices de charges et de vitesse peuvent étre retrouvés par exemple
a la référence [21] ou sur nombre de sites Internet de manufacturiers de
pneumatiques (par exemple le site de Vredestein !).

Le symbole de vitesse est une lettre indiquant la vitesse maximale d’uti-
lisation du pneumatique. Le Tableau 3.1 indique a quelle vitesse correspond
chaque lettre.

Le chiffre d’indice de charge (Li, Load Index) indique la capacité de charge
maximale du pneu a la vitesse maximale. Les indices de charge les plus cour-
rant sont donnés au tableau 3.2.

Exemple

Voici un exemple extrait du site Internet du manufacturiers Vredestein.
— Quatrac 2 : nom commercial du pneu;

— PMax. load 615 kg (1356 1bs) at 300 kPa (44psi) max. press : la capa-
cité de charge maximale et la pression (ne s’applique pas en Europe) ;

— M&S : Pneu boue et neige

1. http ://www.vredestein.nl/
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Li | kg Li | kg Li | kg Li kg

65 | 290 79 | 437 93 | 650 107 | 975
66 | 300 80 | 450 94 | 670 108 | 1000
67 | 307 81 | 462 95 | 690 109 | 1030
68 | 315 82 | 475 96 | 710 110 | 1060
69 | 325 83 | 487 97 | 730 111 | 1090
70 | 335 84 | 500 98 | 750 112 | 1120
71 | 345 85 | 515 99 | 775 113 | 1150
72 | 355 86 | 530 100 | 800 114 | 1180
73 | 365 87 | 545 101 | 825 115 | 1215
74 | 375 88 | 560 102 | 850 116 | 1250
75 | 387 89 | 580 103 | 875 117 | 1285
76 | 400 90 | 600 104 | 900 118 | 1320
77| 412 91 | 615 105 | 925 119 | 1360
78 | 425 92 | 630 106 | 950

TABLE 3.2 — Indices de charge

— DOT DVDE MTA 129 : Le pneu satisfait aux prescriptions du Mi-
nistere des Transports Américain (DOT);

— 129 12 9 : Date de production : Semaine : 12 Année : 1999;

— 175/70 R13 : Dimensions du pneu

— 175 Largeur de la section en mm, ici 175 mm,

— 70 Proportion en %, ici 70 % de la largeur soit 175 mmm, soit
122,5 mm,

— R Construction radiale

— 13 Code diametre jante 13 pouces ou encore 13 . 25, 4mm =
330, 2mm

— 82 Indice de charge, 475 kg,

— T Symbole de vitesse, en l'occurence 190 km/h

— E4 027550 : Numéro d’homologation conformément a ECE-R30 de la
CEE.

3.3.2 Les roues

Les dimensions et la géométrie des roues sont également normalisées.
Situé a l'intérieur de la roue, le marquage de la roue est une série de chiffres
et de lettres qui fournissent des informations codées sur la roue comme son
diametre, sa largeur ou son déport. Elles sont caractérisées par :
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FIGURE 3.5 — Dimensions des roues d’apres [21]

— Le diametre de la jante (en pouces);
— Leur largeur;
— Les détails de la ferrure (normalisés).

Pour mieux illustrer la signification des marquages, prenons ’exemple
suivant : 7.5Jx16H2 ET35. Dans ce cas-ci :

— 7.5 est la taille de la roue, ce qui signifie qu’elle mesure 7,5 pouces de
large (1 pouce = 25,4 mm);

— 16 est le diametre de la roue, également exprimé en pouces;

— ET35 est le décalage - la distance entre la surface de montage du
moyeu et 'axe de symétrie de la roue exprimée en millimetres.

— Ferrures de type J. Il s’agit d’une ferrure typique pour les véhicules
de tourisme.

H2 est un symbole de profil de section de jante de roue. Il se trouve
généralement a la fin des symboles alphanumériques estampillés sur la roue.
Afin d’obtenir la rigidité requise, les fabricants renforcent la structure de la
roue avec des bossages (voir Fig. 3.7 ). Les détails des ferrures peuvent étre
trouvés a la référence [21].
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FIGURE 3.6 — Le marquage de la roue fournit des informations codées sur la
roue comme son diametre, sa largeur ou son déport

FIGURE 3.7 — Le contour de la roue de la voiture avec le profil en H, le collier
en J et l'inclinaison murale de 5°
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FIGURE 3.8 — Systemes d’axes de référence des pneumatiques [5]

3.4 Systeme d’axes du pneumatique

Tout comme pour le véhicule, on décrit le comportement du pneumatique
dans un systeme local attaché a la roue. On est ainsi amené a définir les
grandeurs géométriques suivantes :

— Le plan de la roue : plan central de la roue, normal a I’axe de rotation,

— Le centre de la roue : I'intersection du plan de la roue et de 'axe de
rotation,

— Le centre de contact du pneu : intersection du plan de la roue avec la
projection de I'axe de rotation sur le plan de la route,

— Le rayon sous charge R; : la distance entre le centre de la roue et le
centre de contact du pneu,

On définit alors le repere propre du pneumatique. Le centre du repére du
pneumatique est positionné au centre de I'aire de contact.
— L’axe x’ est le vecteur unitaire porté par 'intersection du plan moyen
de la roue et le plan de roue. Il pointe dans la direction d’avance.

— L’aze verticale 2’ est porté par la direction verticale, perpendiculaire
au plan de la route. Il est dirigé vers le centre de la terre.
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L’axe y’ est bi-orthogonal aux axes x” et z’. Il est situé dans le plan de
la route et est orthogonal a I'intersection du plan moyen du pneuma-
tique et a celui de la route. L’axe y’ est situé a droite de la direction
d’avance.

On peut alors définir les forces et moments agissant sur le pneumatique
par référence a ce repere :

La force longitudinale F, : la composante de la force exercée par la
route sur le pneu, dans le plan de la route et parallelement a 'inter-
section du plan du pneu et du plan de la route,

La force latérale F, : la composante de la force exercée par la route
sur le pneu, dans le plan de la route et normale a l'intersection du
plan du pneu et du plan de la route,

La force normale F, : la composante de la force exercée par la route
sur le pneu, normale au plan de la route,

Le moment de retournement M, : le moment exercé sur le pneu autour
de 'axe x’, intersection du plan du pneu et du plan de la route,

Le moment de résistance au roulement M, : le moment développé par
les forces dans l'aire de contact autour de l'axe y’, normal a l'inter-
section du plan de la roue et du plan de la route,

Le moment d’alignement M, : le moment autour de la direction nor-
male au plan de la route.

On définit également les variables cinématiques suivantes :

L’angle de dérive o est défini comme 1’angle entre la direction de cap
de la roue et la direction d’avance de la roue (c’est-a-dire la direction
du vecteur vitesse). Un angle de dérive positif correspond a un pneu
avangant vers la droite lorsqu’il roule vers I'avant.

L’angle d’inclinaison v est défini comme ’angle entre le plan vertical
x'z" du repere roue et le plan moyen de la roue. Il est positif pour une
rotation positive autour de 'axe .

L’angle de carrossage ~' s’exprime également comme ’angle entre le
plan de la roue et le plan vertical, mais son signe est défini par rapport
a la carrosserie du véhicule. Il est négatif (< 0) si le pneu si couche
vers l'intérieur de la voiture et il est positif (> 0) pour un pneu qui se
couche vers l'extérieur du véhicule.
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FIGURE 3.9 — Mécanismes de génération des efforts par le pneumatiques [5]

3.5 Meécanismes de génération des forces d’adhérence

Dans le cas des pneumatiques, on parle de forces d’adhérence pour désigner
les forces d’interaction entre le sol et le pneumatique. On utilise le terme de
forces d’adhérence ou de friction pour les distinguer des forces de frottement
inhérentes aux forces générées lors du glissement de deux corps en mouve-
ment relatif. En effet en fonctionnement normal, le pneu roule sans glisser et
'aire de contact contient le centre instantané de rotation (CIR) du mouve-
ment du pneu ou la vitesse est nulle. Le CIR étant caractérisé par 1’absence
de vitesse relative, il n’y a pas de glissement relatif et les forces de frotte-
ment ne dissipent pas d’énergie. Toutefois nous verrons que cette premiere
conclusion doit etre légerement reconsidérée, car dans une partie limitée de
I’aire de contact, on se trouve en présence de glissements locaux entre le sol
et le caoutchouc.

On identifie plusieurs mécanismes physiques qui permettent au pneuma-
tique de générer des forces d’adhérence :

1. Le mécanisme d’hystérésis qui est inhérent au comportement visco-
élastique du caoutchouc,

2. Le mécanisme d’adhésion moléculaire qui est lié a la création de forces
intermoléculaires (forces de van der Waals) entre le pneu et le sol.
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FIGURE 3.11 — Mécanisme de friction par hystérésis du caoutchouc

3. Les frottements entre le caoutchouc et le sol qui contribuent également
aux forces d’adhérence dans une zone tres limitée de ’aire de contact
soumise a un glissement relatif.

3.5.1 Mécanisme d’hystérésis

Le mécanisme d’hystérésis est lié au comportement viscoélastique du
matériau caoutchouté de la bande de roulement. Peu affecté par la présence
d’eau, le mécanisme d’hystérésis procure une bonne traction méme sur sol
mouillé en utilisant pour la bande de roulement des caoutchoucs présentant
un hystérésis important aux fréquences caractéristiques des contacts entre
les aspérités de la route et la bande de roulement.

On peut expliquer la création de forces d’adhérence liées au caractére
viscoélastique du caoutchouc de la maniere suivante. Le comportement viscoélastique
du caoutchouc est caractérisé par un comportement différent lors d’un cycle
de compression extension. Considérons par exemple un bloc de caoutchouc.

La courbe force déplacement lors d'un cycle de chargement / déchargement
est représentée a la Figure 3.10. La Figure 3.11 schématise le mouvement de
roulement. Lors de ’établissement du contact avec les faces de 'aspérité, le
caoutchouc est d’abord chragé (comprimé) puis déchargé. A un instant t, la
face arriere est déja en phase de déchargement alors que la face avant est
toujours au stade de la compression. Compte tenu du comportement visco-
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FIGURE 3.12 — Parametres d’influence du mécanisme hystéresis dans les
pneumatiques

FIGURE 3.13 — Modification de la surface de contact avec la force normale

élastique, la pression exercée sur le caoutchouc est supérieure sur la face
avant alors qu’elle diminue sur la face arriere. Il en résulte une force nette
vers l'avant.

Contrairement a de tres nombreuses paires de matériaux, le coefficient
de friction du caoutchouc dépend de la surface de contact a cause de son
caractere viscoélastique. En effet accroitre la force verticale augmente 1’aire
de contact entre le caoutchouc et la route, mais cette croissance n’est pas
proportionelle a 'accroissement de la force verticale comme le suggere la
Figure 3.13. Le coefficient de friction, rapport entre la force d’adhérence et la
force verticale, diminue typiquement comme la puissance —0, 15 de la pression
moyenne.
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FIGURE 3.14 — Mécanisme de création par adhésion moléculaire

On observe expérimentalement que le coefficient de friction ne dépend pas
de I'échelle des aspérités, mais bien de leur inclinaison de sorte que le coeffi-
cient de friction va augmenter avec la rugosité et 'angle moyen des aspérités.
La situation se comprend en aisément en observant la Figure 3.12. Soient S
la surface au sol occupée par 'aspérité et 0 I'angle de la face de 'aspérité
avec I'horizontale. Soient py + Ap et pg — Ap les forces de pression exercées
respectivement sur les faces avants et arrieres de 'aspérité. La pression sur
la face avant est augmentée de Ap car la pression augmente tandis qu’elle
diminue sur la face arriere a cause du caratere viscoélastique du caoutchouc.
La surface latérale de I'aspérité s’écrit :

S = gcose

La force verticale vaut bien la pression fois la surface au sol :

Z F, = —(po — Ap)S' cos 0 + (po + Ap)S’ cos b

=2y cost =py S

cos

Par contre la projection des forces de pression exercéesur les faces donne lieu
a une force nette dirigée vers I'avant.

Z F, = —(po — Ap)S’sin 6 + (po + Ap)S’sin b

=2ApS sinf =2Ap
=Ap S tand

sin 6

2 cos

Elle est d’autant plus grande que 1'aspérité est élevée ou qu’elle est inclinée.

3.5.2 Adhésion de surface

Les forces d’adhésion trouvent leur origine dans les liens intermoléculaires
(forces de Van der Waals) qui naissent entre les molécules a la surface du
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FIGURE 3.15 — Définition des différents rayons

caoutchouc et la route. Ce phénomene est important sur route seche, mais il se
réduit substantiellement sur route mouillée a cause des propriétés dipolaires
des molécules d’eau. Ceci se traduit par une perte de coefficient d’adhérence
sur route mouillée.

L’énergie libérée lors de la formation des liaisons n’est pas importante,
mais la rupture des liaisons intramoléculaires lors du roulement absorbe de
une certaine quantité d’énergie et contribue a la résistance au roulement
(dissipation d’énergie).

3.5.3 Phénomenes de glissement

Lorsque le coefficient de glissement local est saturé, le caoutchouc de
la bande de roulement glisse localement sur la route. Excepté lors dans les
conditions extrémes ou le pneu dépasse largement ses capacités d’adhérence,
il n’y a pas en général de glissement d’ensemble de 'aire de contact. Les
phénomenes d’adhésion et d’hystéresis mettent en jeu un taux modéré de
glissement a l'interface entre la route et le pneu. Lorsque les efforts dans le
pneumatique saturent une large partie de la zone de contact, on observe alors
un glissement d’ensemble et une diminution des forces d’interaction entre le
caoutchouc et la roue. On constate alors une réduction des forces totales
d’adhérence.

3.6 Rayon effectif de roulement

La définition du rayon du pneu est importante pour la formulation du taux
de glissement longitudinal. Comme illustré a la Figure 3.15, on distingue :
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— Le rayon non chargé du pneu R, : le rayon du pneu rigide, sans
déformation, gonflé a la pression normale,

— Le rayon du pneu chargé R; : mesuré par la distance entre le centre
de l'aire de contact du pneu au centre de la roue dans le plan de la
roue,

— Le rayon effectif de roulement R, : le rayon obtenu comme le rap-
port de la vitesse d’avance linéaire dans la direction x a la vitesse de
rotation angulaire.

Les trois rayons sont en réalité liés les uns aux autres. Examinons la
Figure 3.15. Soit A¢ le demi angle au centre défini par la corde représentant
I’aire de contact. L’aire de contact est de longueur L. La demi corde a donc
une longueur Ax.

Dans le triangle rectangle construit sur la demi corde, on écrit :

L/2 = Ax = Ry sin A¢

La définition du rayon effectif R, permet d’écrire :

v=w R,
soit A Ad
T
—— —-="R,
A At
et donc
Axr = R, A¢

En comparant les deux relations, on a :
Ar = R, Ap = Ry sin A¢

soit
sin A¢
Ag

Si on développe en série le sinus, il vient

R. = Ry

sin A¢
20 ~ Ry 20 1——

Re:RO 6

On veut maintenant déterminer la valeur de A¢. Pour cela on va utiliser
la valeur du rayon sous charge R; :
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Procédons a nouveau par développement en série de Taylor, il vient :
L
cosAp =1— §A¢

On obtient R
A¢? = 2(1 — cos Ag) = 2(1 — =4)

Ry
Injectons cette valeur dans la relation liant R, et Ry, on obtient I’équation

liant les trois rayons :

3.7 Forces latérales

On constate que lorsqu’on applique une force latérale a un pneu, il se
développe, dans 'aire de contact, une force de réaction qui s’oppose au mou-
vement latéral du pneu. La force de résistance créée par la pneu est appelée
force d’envirage. Sa grandeur est égale a celle de la force latérale appliquée
au moyeu. Cette force augmente avec la force latérale qui lui donne naissance
jusqu’a un point ou un glissement d’ensemble de la roue survient parce que
le frottement avec le sol dépasse sa capacité maximale.

Sous l'effet de la force latérale et de la réaction a l'interface roue-sol, la
carcasse du pneu se déforme latéralement et ’aire de contact se trouve décalée
latéralement par rapport au plan moyen du pneu (voir Fig. 3.17). Lorsque le
pneu chargé commence a rouler, un point qui se trouve dans le plan médian
du pneu pénetre dans l'aire de contact en suivant une trajectoire latérale
par rapport au plan de la roue. En contact avec le sol, le point est astreint
par les forces de friction a adopter une trajectoire linéaire colinéaire avec le
vecteur vitesse. Une fois sorti de I'aire de contact le point peut reprendre une
trajectoire dans le plan de la roue. La flexibilité de sa caracasse permet au
pneumatique de conserver un angle de cap défini par la partie rigide de la
roue tandis que 'aire de contact peut suivre une déviation latérale imposée
par le mouvement relatif par rapport du sol. La déformation du pneumatique
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FIGURE 3.16 — Origine de leffet de dérive d’apres [26]
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FIGURE 3.17 — Origine de l'effet de dérive du pneumatique d’apres [5]

entraine la roue dans un mouvement latéral faisant un certain angle o avec la
direction de cap. L’angle a entre la direction de cap de la roue et la direction
de la trajectoire (et donc du vecteur vitesse instantané V) est appelé angle de
dérive (ou slip angle en anglais). La dénomisation provient du rapprochement
qui peut étre fait avec le phénomene d’un bateau dont le cap n’est pas aligné
avec son vecteur vitesse.

L’existence d'une force latérale peut s’expliquer par la résultante des
forces de rappel élastiques inhérentes au cisailement de toutes les tranches de
caoutchouc subissant un déplacement latéral. Comme on a profil de déplacement
latéral linéaire en avangant dans l'aire de contact, les forces de cisaillement
prennent également un profil triangulaire, hormis dans la fin de 'aire de
contact ou la pression de contact étant plus faible, les forces de rappel
excedent les forces de friction disponibles entre le sol et la route et le matériau
glisse localement.

La relation entre la force latérale et I'angle de dérive est fondamentale.
Son étude détaillée est capitale pour I’étude de la dynamique du véhicule et
de la stabilité du mouvement.

3.7.1 Origine de ’effet de dérive

L’origine du phénomene de dérive réside dans la déformation élastique du
pneu sous l'effet de la charge latérale.

Remarquons que I'angle de dérive « (ou slip angle en anglais) porte assez
mal son nom, car en réalité pour des petits angles, il n’y a pas de glissement
d’ensemble du pneu dans la surface de contact sauf dans une partie arriere
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Heading

FI1GURE 3.18 — Analogie avec les traces d’'un homme marchant sur une pente
glissante d’apres [13]

de 'empreinte. Comme suggéré a la Figure 3.18, on peut imaginer I'analogie
avec les pas d’'un homme sur une pente enneignée. Au fur et a mesure de
sa marche, les pas restent alignés. Cependant a cause de la pente, I'homme
glisse et ses empreintes dérivent dans le sens de la pente.

Une expérience amusante proposée par Chevrolet (voir Fig. 3.19) permet
de comprendre le phénomene en fabriquant un anneau de caoutchouc assez
souple sur une roue rigide. On recouvre le périmetre de caoutchouc de dépots
d’encre. On exerce une force latérale sur la roue et on la fait avancer en
gardant le cap constant. On remarque que les taches d’encre suivent une
trajectoire faisant un angle avec la direction de cap de la roue.

Il est a remarquer que la force latérale peut étre vue comme une cause
ou une conséquence de 'angle de dérive. Par exemple, un braquage de roues
directrices crée un angle dérive qui crée a son tour une force latérale et
conduit a faire tourner le véhicule. De méme sur les machines de test, on
cale 'angle de dérive et on mesure une force latérale. A l'inverse sous 1'effet
d’une rafale latérale, la force du vent donne naissance a une force latérale qui
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F1GURE 3.19 — Expérience Chevrolet : explication du phénomene de dérive
d’apres [13]

fléchit le pneu latéralement et puis crée une réaction issue du changement
dans I'angle de dérive. De méme, lors des virages ou sur une route en dévers,
la force latérale est reprise en augmentant ’angle de dérive pour créer des
forces latérales.

3.7.2 Caractérisation de ’effet de dérive

Le phénomene a été caractérisé pour la premiere fois par Gough en 1950
au Dunlop Research Center. La machine employée pour 'expérience est
illustrée a la Figure 3.21. Par un dispositif mécanique, la machine enregistre
les parametres suivants :

— le déplacement latéral (a,b),

— la force latérale d’un tranche (c),

— la réaction dans I'axe de rotation de la roue.

Si on reproduit I'expérience réalisée par Gough on obtient des courbes
telles que celles qui sont présentées a la Figure 3.22. On y trouve la contrainte
normale au plan de la route o, la contrainte de cisaillement 7, et la vitesse
latérale dans chacune des tranches de I'aire de contact. L’angle de dérive du
pneumatique « est donné.

On constate d’abord que la distribution des forces de cisaillement latéral
est de forme quasi triangulaire. Des lors le centre de la force latérale se situe
dans la partie arriere de I’empreinte. Soit ¢ la distance par rapport au centre
de contact de la roue. Cette distance est appelée la chasse du pneumatique
(ou pneumatic trail en anglais). La chasse multipliée par la force latérale
donne lieu a un couple de lacet autour de I'axe vertical appelé couple d’auto
alignement. En effet la distribution triangulaire des forces de cisaillement
dans l'aire de contact conduit a un moment net par rapport a I’axe verticale
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FI1GURE 3.20 — Expérience Chevrolet : explication du phénomene de dérive

d’apres [13]
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FIGURE 3.21 — Machine de test de Gough (1950) (Dunlop Research Center)
pour la mesure des forces de dérive d’apres [13]

passant par le centre de contact.
M, =F,t (3.1)

Le glissement latéral du caoutchouc sur la route n’intervient que dans
la partie arriere de 'empreinte. A cet endroit, la distribution des forces de
cisaillement dévie de la forme triangulaire. L'importance de la zone de glis-
sement local dépend de la vitesse de glissement et de ’angle de dérive ainsi
qu’on peut le voir a la Figure 3.23.

Enfin une analyse approfondie des résultats montrerait que les caracté-
ristiques des forces latérales dans la gamme élastique (petits angles de dérive)
sont fonctions des déplacements latéraux associés au processus de roulement
et qu’elles sont largement indépendantes de la vitesse.

On peut mesurer expérimentalement la force latérale créée par le pneu
en fonction de différents angles de dérive appliqués au pneumatique. La Fi-
gure 3.24 reproduit un résultat expérimental obtenu pour un pneu GoodYear
Eagle GT-S P215/60 R15 (shaved for racing). Les courbes angle de dérive -
force d’envirage obtenues comportent 3 parties :

— Une partie linéaire pour de faibles angles de dérive (dérives inférieures

a3->5°);

— Une zone de transition qui se termine par un pic de force d’adhérence

entre 3° et 7°;
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FIGURE 3.22 — Déplacement latéral, distribution de o, et 7,,, glissement
latéral et vitesse latérale pour un pneu avec une dérive o [4]
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FIGURE 3.23 — Contact roue-sol en présence de dérive a/ zone de contact et
trajectoire d’'un point dans la bande de roulement b/ zones de contact et de
glissement en fonction de I'angle de dérive o [4]

— Au dela du pic des forces d’adhérence, on observe une zone de sa-
turation. La courbe des forces d’adhérence peut soit rester constante
temporairement, ou finir par chuter. Au dela du point d’adhérence
maximal, les forces sont dominées par les forces de frottement dans
I’aire de contact.

Sur sol mouillé, on observe une réduction de la valeur du maximum de la
force d’adhérence et une chute plus rapide.

Influence de la force verticale

La Figure 3.25 montre les courbes de forces latérales pour différentes
forces verticales appliquées sur le pneumatique. La force latérale augmente
avec la force verticale appliquée, mais moins vite que ’accroissement de poids
F,. En particulier, on constate que le pic de force latérale diminue avec
la charge verticale. C’est effet est appelé sensibilité du pneu a la charge.
Le phénomene est mieux mis en évidence avec le concept de coefficient
d’adhérence.

Par analogie avec le phénomene de frottement, on introduit le concept
de coefficient de friction ou coefficient d’adhérence, rapport entre la force
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FIGURE 3.26 — Coefficient de friction latéral y = F},/F, en fonction de 'angle
de dérive pour différentes charges verticales. Pneu P215/60 R15 GoodYear
Eagle GT-S (shaved for racing) gonflé a 31 psi. D’apres [13]

latérale et la force verticale :

py = Fy/F. (32)

La Figure 3.26 montre clairement 'importance de la variation des forces
latérales avec la charge. Le phénomene est spécialement caractéristique des
pneus diagonaux. Ce point demande la plus grande attention face au transfert
de charge latérale en virage.

La Figure 3.28 illustre le phénomene de perte de coefficient d’adhérence
globale pour un essieu soumis a un transfert de charge. En ligne droite, la
charge sur chaque roue est de 3 kN. Pour cette charge verticale, chaque pneu
est capable de founir 2 kN de force latérale. Lors d'un virage, le transfert
de charge de 1,5 kN éleve la force verticale sur le pneu extérieur a 4,5 kN
et la diminue sur le pneu intérieur a 1,5 kN. Compte tenu de la forme non
linéaire concave de la courbe de force d’adhérence en fonction de la charge
verticale, la moyenne des forces latérales produites sur les roues intérieures et
extérieures, située graphiquement sur le segment joignant les deux nouveaux
points de fonctionnement est inférieure a la force latérale en ligne droite. Il y
a donc une perte nette de capacité de I'essieu a développer une force latérale
a la suite du transfert de charge.
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P215/60 R15 Goodyear Eagle GT-S (Shaved for racing) 31 psi.
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FIGURE 3.27 — Coefficient de friction latéral u = F,/F, en fonction de la
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FIGURE 3.29 — Definition de la raideur d’envirage. D’apres [5]

Le coefficient de friction latéral p, est sensible a la charge. Par contre il
est quasi indépendant de la vitesse. Le coefficient de friction latéral peut
étre amélioré en utilisant des gommes plus collantes et en assurant des
températures adéquates (en Grand Prix, on va jusque p = 1.8 pour des
faibles charges!).

L’importance de la zone de transition varie avec les parametres de concep-
tion du pneu. Une large zone de transition sert d’avertissement au conducteur
avant le décrochage. Les pneus avec un haut coefficient de friction maximum
ont en général un décrochage tres rapide, car pour ceux-ci une large par-
tie de la zone de contact est utilisée par des déformations élastiques. Les
pneus radiaux ont la réputation de montrer une plus haute valeur de la force
d’adhérence maximale, mais de présenter une zone transition plus courte. A
contrario, on obtient un décrochage plus graduel avec des empreintes longues
et étroites. En pratique, on note également I'influence de la profondeur et du
dessin de la bande de roulement.

3.7.3 Raideur d’envirage

Lorsque 'on fait I’hypothese que 'on travaille avec des petits angles de
dérive, on se trouve dans la partie linéaire de la courbe de la force latérale en
fonction de I'angle de dérive. Il est alors possible de linéariser la courbe en
procédant a un développement en série de Taylor autour de 'origine a = 0.
On peut écrire :

F, = —|C,|a (3.3)
C,, est appelé raideur d’envirage (cornering stiffness) :
OF,
C,l= =L <0 3.4
Cal = 52 (34)

a=0
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F1GURE 3.30 — Coefficient de raideur d’envirage pour différentes population
de types de pneus. D’apres [5]

Remarquons que la physique nous confirme bien le signe négatif du coef-
ficient d’envirage puisqu’il faut avoir un angle de dérive négatif pour donner
lieu a une force latérale vers la droite du plan du pneumatique, soit orientée
positivement selon le systeme d’axes conventionnel qui est adopté.

Comme la force latérale, la raideur d’envirage dépend elle aussi de nom-
breux facteurs :

— Le type de pneu,

— La dimension du pneu et sa largeur,

— La pression de gonflage,

— La charge verticale.
On retiendra que l'ordre de grandeur de la raideur d’envirage est de 50000
N/rad, soit environ 750 N/degré.

Comme la force latérale dépend fortement de la charge verticale, le coeffi-
cient d’envirage dépend de la charge verticale. Pour diminuer cette sensibilité,
on définit le coefficient d’envirage comme la raideur d’envirage divisé par la
charge verticale :

CC, = C,/F. (3.5)

L’ordre de grandeur du CC,, est de 0.1 a 0.2 N/N degré-1. Le coefficient C'C,,
reste dépendant de la charge verticale comme le montre la Figure 3.31.
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FIGURE 3.31 — Sensibilité de la raideur d’envirage en fonction de la charge.
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FIGURE 3.32 — Schéma des forces d’envirage et du moment d’autoalignement
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P215/60 R15 Goodyear Eagle GT-S (Shaved for racing) 31 psi.
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Ficure 3.33 — Couple d’auto-alignement en fonction de 1’angle de dérive
pour différentes valeurs de la charge normale. D’apres [13]

Couple d’auto-alignement et chasse du pneumatique

Le couple d’auto-alignement traduit la tendance du pneu a tourner autour
de I'axe vertical passant par le centre de la zone de contact. Pour des petits
et moyens angles de dérive, le pneu tend a aligner son cap avec la direction
de son vecteur vitesse, celui-ci étant tangent a la trajectoire. Il s’agit d’un
effet stabilisateur similaire a l'alignement d’une girouette qui se met face
au vent. L’origine du couple d’auto-alignement se situe dans la distribution
triangulaire des contraintes de cisaillement dans le zone de contact.

Une autre facette du phénomene est la chasse du pneu, définie comme
le ratio entre couple d’auto-alignement et la force latérale. Il s’agit d’une
longueur donnant la position de la résultante des forces latérales par rapport
au centre de l'aire de contact.

Dans les courbes de la Figure 3.33, on distingue encore deux parties :

— Une partie linéaire pour des petits angles de dérive. Les plus grandes
contraintes de cisaillement situées a I’arriere de I’empreinte travaillent
a réduire ’angle de dérive. Le couple d’auto-alignement y est négatif
et il est stabilisateur.



3.7. FORCES LATERALES 81

— Une partie non-linéaire pour de plus grands angles de dérive. L’arriere
de la zone de contact glisse et réduit le moment net tendant a dimi-
nuer la dérive. Le moment d’autoalignement atteint sa valeur maxi-
male pour des angles d’environ de 3 a 4°. Le couple d’alignement
diminue alors jusqu’au point limite ot le moment est quasi réduit a
zéro. Cet effet survient généralement pour des angles de I'orde de 10°.
Au dela, le moment d’autoalignement devient positif et la roue a ten-
dance a se tourner perpendiculairement a la direction d’avance. Il est
déstabilisateur.

Des efforts latéraux importants résultent dans des couples d’auto aligne-
ment faibles et des chasses réduites. Pour des angles de dérives faibles, seul
le profil du pneu est déformé, ce qui donne lieu a une résultante positionnée
nettement en arriere du centre de contact. Pour des angles importants, la
carcasse travaille plus ce qui rapproche la résultante vers ’avant de 'aire de
contact

La chasse pneumatique est le bras de levier de la force d’envirage par
rapport au centre de contact du pneumatique. On le détermine en utilisant
la formule

En fonction de la charge verticale (Fig. 3.34) et de I'angle de dérive (voir
Fig. 3.35), il prend des valeur entre 10 et 50 mm. Sa valeur diminue jusqu’au
point de s’annuler lorsque la dérive augmente comme le montre la Figure 3.36.

Pour des petits angles de dérive, on peut encore observer une partie
linéaire et utiliser une approximation linéarisée du moment d’autoalignement

8MZ @
M, («) ~ aa’

a=M,« (3.6)

a=0

Le moment d’auto-alignement peut également provenir de la géométrie
de la suspension et d'une chasse de ’axe de la direction, encore appelé chasse
mécanique comme illustré a la Figure 3.37). La chasse mécanique s’obtient
en placant le point de percée de I'axe de pivot de la route directrice dans le
sol en avant du centre de 'aire de contact. Lorsque le point de percée est en
avant du centre de l'aire de contact, on obtient un moment négatif autour de
I’axe vertical, donc un moment stabilisateur. En pratique, on utilise une com-
binaison des chasses mécaniques et pneumatiques. La chasse mécanique est
particulierement importante pour garder un effet stabilisateur méme lorsque
la chasse pneumatique s’annule. Toutefois une combinaison optimisée des
deux est nécessaire. Avec trop peu de chasse mécanique, le véhicule peut
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FIGURE 3.34 — Force d’envirage pour un pneu 175/70 R 13 82S. D’apres [21]
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FIGURE 3.36 — Chasse pneumatique pour un pneu 175/70 R 13 82S.

D’apres [21]
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avoir tendance a réduire le rayon de braquage lorsqu’il décroche. Le conduc-
teur a la sensation que la roue devient légere et donne un signal de danger
au conducteur. Avec trop de chasse mécanique, le conducteur perdrait toute
sensation du décrochage.

3.7.4 Moment de retournement du pneumatique

L’aire de contact étant déformée, elle subit un déplacement latéral (voir
Fig. 3.39). La résultante des forces de pression se trouve décalée latéralement
par rapport au plan médian de la roue et elle produit un moment de retour-
nement autour de I'axe x du pneu comme représenté a la Figure 3.39.

Le phénomene est dépendent de :

— Taille du pneu,

— La force latérale,

— L’angle de carrossage,

— Le type de pneu et sa construction.

Etrangement les pneus tailles basses avec une raideur de flanc impor-
tante sont sujets a des déplacements du point d’application de la résultante
verticale assez importants [21].

3.7.5 Effet de carrossage

Le phénomene de dérive du pneumatique n’est pas le seul qui permette de
créer des forces latérales. L’expérience est quotidienne pour les motocyclistes.
Lors d’un virage important, le conducteur penche sa machine pour incliner
les pneumatiques par rapport a la verticale. Ceci lui permet de produire des
forces latérales et de prendre le virage. Ce phénomene est expliqué et décrit
dans cette section.

Origine de la poussée

Rappelons d’abord la définition de 1’angle de carrossage : c’est 1'angle
formé entre le plan médian de la roue et la verticale. L’angle de carrossage
est positif si le haut de la roue est penché vers I'extérieur du véhicule et
négatif si la roue penche vers I'intérieur. De maniere absolue on parle d’angle
d’inclinaison v défini comme 'angle du plan de la roue avec la verticale,
compté positivement si la roue est penchée vers la droite lorsqu’on la regarde
de derriere.

Un pneu qui possede un carrossage produit une force latérale, appelée
poussée de carrossage, méme pour un angle de dérive nul. La poussée dépend
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F1GURE 3.38 — Origine du couple de retournement
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FIGURE 3.39 — Déplacement latéral du point d’application de la résultante
normale en fonction de I’angle de dérive et de la charge verticale. Pneu 205/65
R15 94 V ContiEcoContact CP. D’apres [21]
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FI1GURE 3.41 — Prise de carrossage pour le virage en moto
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FIGURE 3.42 — Origine du carrossage d’apres [26] : le pneu a tendance a
emprunter une trajectoire circulaire autour du point de percée de l'axe de
rotation de la roue dans le plan du sol

du type de pneu, de sa construction, de sa forme, de sa bande de roulement,
de la pression de la charge verticale, de la présence de forces de traction ou
de freinage, des angles de carrossage et de dérive.

L’origine de la force de poussée peut se comprendre intuitivement de
la maniere suivante reproduite a la Figure 3.42. Le pneu penché suivrait
naturellement une trajectoire circulaire autour du point de percée de son axe
de rotation dans le plan de la route. Si le mouvement circulaire est empéché, il
faut produire une force latérale a chaque instant pour maintenir sa trajectoire
en ligne droite.

On peut comprendre également la poussée de carrossage en examinant
I’empreinte d'un pneu incliné par rapport a la verticale (voir Figure 3.43).
L’empreinte est déformée et prend une forme de banane. Un point du pneu
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FI1GURE 3.43 — Origine du carrossage : distorsion de I’empreinte du pneu en
présence d’'un angle de carrossage d’apres [13]

qui entre dans I’empreinte voudrait naturellement suivre une trajectoire cir-
culaire. Le contact avec la route et le mouvement en ligne droite du pneu
contraignent le point a suivre une trajectoire rectiligne. La déformation de
I’empreinte requiert ’application de forces de cisaillement dont la résultante
crée une force nette sur le pneu. Celle-ci est la poussée de carrossage. On re-
tiendra également que la poussée de carrossage agit toujours dans la direction
vers laquelle le pneu est couché.

Courbes de poussée carrossage

Tout comme on I'a fait pour ’angle de dérive, il est possible de mesurer
les forces latérales pour différents angles de carrossage du pneumatique (a
angle de dérive nul). L’allure de telles courbes est donnée a la Figure 3.44.

Comme pour le phénomene de dérive, la courbe possede d’abord une
partie linéaire. Des lors, pour de faibles angles de carrossage, la courbe peut
étre approchée par son approximation linéarisée.

Pour des angles de carrossage plus élevés, la courbe poussée de carrossage
s’adoucit et devient non linéaire jusqu’a arriver a un maximum avant de
diminuer, a cause d'un glissement d’ensemble au sein de l'aire de contact.
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FIGURE 3.45 — Poussé de carrossage et raideur de carrossage d’apres [5]

Raideur de carrossage

Dans la partie linéaire (petits angles de carrossage) de la courbe donnant

la force latérale en fonction de I’angle de carrossage (voir Fig. 3.45), on peut
écrire :

Fy(v) = Cyy (3.7)
avec v en radians et
oF,
c, = >0 (3.8)

Le coeflicient C, est appelé raideur d’envirage due au carrossage (camber
stiffness). Dans le cas du carrossage, la physique nous indique que C, > 0.
En effet un angle de carrossage positif v > 0 donne lieu une poussée de
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carrossage vers la droite.

Comme la raideur de dérive, la raideur de carrossage C, dépend également
de la force normale appliquée au pneumatique. Des lors, on définit souvent
le coefficient de raideur de carrossage C'C., définit comme :

cc, =, /F, (3.9)

La valeur de C'C,, dépend fortement de la nature constructive du pneuma-
tique.

Comparaison possible entre l'effet de ’angle de dérive et ’angle de
carrossage

La distorsion de I’aire de contact du pneu provoquée par un degré d’angle
de dérive est bien plus grande que celle provoquée par un degré de carrossage.
Il en résulte que l'effet de la dérive est plus important que l'effet produit
par l'angle de carrossage. Ainsi I'ordre de grandeur de la raideur d’envirage
est de l'ordre de 5 a 10 fois supérieur a celui de la raideur de carrossage.
Spécialement pour les pneus radiaux, la raideur de carrossage est assez faible
a cause de la souplesse de la carcasse et de la grande raideur de la ceinture.
Pour les pneus diagonaux, 'effet de carrossage est encore moins marqués.

Remarquons également pour des angles de carrossage supérieurs a 5 degrés,
le phénomene de carrossage tend a s’estomper pour des pneus radiaux. Par
contre, pour des pneus a profil rond et a carcasse diagonale, comme les pneus
de motos, le carrossage produit des effets importants jusqu’a 50°.

La Figure 3.46 présente les coefficients de raideur de carrossage pour des
pneus radiaux, diagonaux et diagonaux renforcés par des ceintures. On voit
typiquement que le coefficient de raideur de carrossage des pneus diagonaux
est des 'ordre de 0,02 N/N/deg tandis que le coefficient de raideur de car-
rossage des pneus radiaux est de I'ordre de 0,01 N/N/deg, soit 2 fois moins
grand. Ceci est en accord avec la discussion développée plus haut. Rappelons
que le coefficient de raideur d’envirage C'C,, pour de la dérive est de 'ordre
de 0,15 N/N/deg.

Effet de la force normale sur le carrossage

Les Figures 3.47 et 3.48 illustrent 'influence de la force normale sur I’angle
de carrossage. Ces figures montrent aussi qu’il existe un angle de carrossage
optimum pour chaque charge verticale permettant de maximaliser la poussée
de carrossage. Cependant cet angle optimal varie en fonction de la charge
appliquée. Il n’est des lors pas possible de dégager une loi claire liant cette
valeur maximisante de I’angle de carrossage a la force verticale.
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FIGURE 3.48 — Effet de la force de normale pour différents angles de carros-
sage d’apres [13]

Effet de ’angle de dérive et de ’angle de carrossage

Les forces d’envirage et de poussée de carrossage peuvent agir ensemble
et se superposer ou s’annuler comme le montre la Figure 3.44. Dans la phase
linéaire (petits angles), il s’agit d’une addition / soustraction. Pour des angles
importants, les effets combinés s’atténuent et l'effet total est moindre que
la somme des deux effets pris individuellement. On peut comprendre que
pour des angles importants soit de dérive ou de carrossage, on observe des
glissements dans 'aire de contact. Une partie soumise a des glissements, ne
peut plus travailler normalement pour 'autre effet. On assiste donc a un
phénomene de saturation.

Dans la partie linéaire, I’expression de la force latérale en présence d’angles
de dérive et de carrossage s’écrit en utilisant le développement en série de
Taylor :

OF,

Fy(a,7) ~ Do

a=0 37

En introduisant les coefficients de raideur d’envirage en dérive et de carros-
sage, on écrit

Fy(o,y) = =[Cal o+ Cy vy (3.10)

Les signes positifs et négatifs des contributions de dérive et de carrossage
résultent de la discussion menée sur la physique des phénomenes.



3.7. FORCES LATERALES 93

lateral
force

1.6

Normalzed frontradialtie ] 20/70/17

1.4
1.2
[
1.0

0.8

0.6

sideslip angle  _ [°]

Normalzed front radial tire 120/70/1 7

lateral
force

14

182

1.0

03

0.6

04

0.2

0.0

0

camber angle [°]

FIGURE 3.49 — Poussée de carrossage mesurée pour un pneu de moto pour
des angles de dérive et de carrossage



94 CHAPITRE 3. MECANIQUE DES PNEUMATIQUES

FI1GURE 3.50 — Développement des forces de traction

Moment d’alignement dii au carrossage

Généralement le carrossage est la source d’'un moment faible mais désta-
bilisant qui tend a augmenter I’angle de dérive. Il nécessite donc une chasse
mécanique. L’origine de ce moment de lacet autour de I'axe vertical peut se
comprendre aisément si on se rappelle la Figure 3.43 expliquant 1’origine de la
poussée de carrossage. Sous l'effet du carrossage le pneumatique a tendance
a suivre une trajectoire circulaire centrée au point de percée de l'axe de
rotation dans le plan du sol. Si on se rappelle que le mouvement circulaire
se compose d’'un mouvement latérale (origine de la force poussée) mais aussi
d’une rotation de l'objet autour de ’axe vertical, on comprend l'origine du
moment d’auto-alignement. Cette explication prédit également le caractere
du couple d’auto-alignement qui tend a augmenter I'angle de lacet du pneu
par rapport a sa trajectoire rectiligne initiale.

3.8 Forces longitudinales

Pour accélérer ou freiner, il faut développer une force longitudinale dans la
zone de contact pneu - sol. Le mécanisme de génération des forces longitudi-
nale présente des similitudes avec celui a l'origine des forces latérales puisque
il y a un région de distorsion élastique (ici une élongation longitudinale) et
une région de glissement ou de friction.

Lorsque le pneu roule a vitesse constante, on constate également qu’il faut
développer un couple pour maintenir la vitesse constante, c’est le phénomene
de résistance au roulement.
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3.8.1 Origine des forces longitudinales
Taux de glissement longitudinal

Lorsque le pneu roule a vitesse constante, on constante que la roue tourne
a une vitesse de rotation {2y proportionnelle a la vitesse d’avance V. Bien que
le pneu subisse une déformation dans I'aire de contact, on définit le rayon
effective de roulement R. comme la constante de proportionalité entre la
vitesse linéaire au moyeu et la vitesse de rotation de la roue autour de son
axe :

V = R, (3.11)

Lorsque l'on applique un couple de freinage, on ralentit la vitesse de
rotation de la roue (2 alors que le véhicule poursuit sa course a la vitesse
initiale V. On constate alors une différence de vitesse de rotation entre la
vitesse de roue libre 2y = V/R, caractéristique de la vitesse linéaire du
véhicule et la vitesse, plus faible, imposée a la jante (2.

A contrario lorsque 1'on accélere, le couple moteur impose une vitesse de
rotation {2 qui devient supérieure a la vitesse de rotation en roue libre (2
liée a la vitesse du véhicule se déplacant a la vitesse V = (2 R,.

La différence entre la vitesse de rotation qui est imposée a la jante et
celle qui est liée au contact avec la route se traduit par une différence de
chemin parcouru entre la jante et la bande de roulement. Par exemple en
cas de freinage, la jante tourne plus lentement et donc la jante parcourt une
moins grande distance que la partie en contact avec la route. Toute lamelle
radiale de caoutchouc se trouve donc progressivement soumise a un état
de cisaillement longitudinal croissant. Le cisaillement grandit linéairement
entre l'entrée dans l'aire de contact sa sortie. Inversement, pour un effort
de traction, la vitesse étant plus importante a la jante, les fibres radiales se
trouvent en état de cisaillement vers l'avant de I’aire de contact.

Pour décrire le phénomene de traction ou de freinage, on vient a la conclu-
sion que la variable cinématique qui caractérise le mieux le phénomene de
traction et de freinage est la différence de vitesse de rotation imposée et celle
qui serait obtenue si on travaillait en roue libre. On définit donc le taux de
glissement longitudinal en anglais Slip Ratio :

-0,
SR=———=—-1 3.12
7 7 (3.12)
Si on introduit le rayon de roulement effectif, on peut également calculer
le taux de glissement par l’expression alternative :

2R,

SR =
v

1 (3.13)
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FI1GURE 3.51 — Modele de la brosse afin d’appréhender les déformations dues
au freinage dans 'aire de contact

Modeéle de la brosse

Afin d’appréhender le mécanisme de création des efforts longitudinaux
(traction et freinage), on peut se reposer sur le modele dit ”de la brosse”
représenté a la Figure 3.51. On y voit les fibres radiales du pneumatique
se déformer sous l'effet du cisaillement induit par un différentiel de vitesse
au niveau de la jante de la roue et celle au niveau de l'aire de contact. La
déformation des fibres radiales conduit au développement d’une moment glo-
bal de freinage (ici). A la fin de 'aire de contact, la pression de contact
diminue et la déformation des fibres devient si grande qu’on observe un glis-
sement localisé entre le caoutchouc et le sol. Le moment de retour élastique
dépasse la capacité du frottement sol-caoutchouc.
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Couple moteur

A la Figure 3.52, on observe les courbes décrivant le phénomene de
génération des forces longitudinales dans le cas du développement d’un couple
de traction. Dans ce cas d’espece, le pneumatique semble prendre une vitesse
de rotation trop importante par rapport a la vitesse linéaire de déplacement.
La compatibilité n’est assurée que par la déformation en cisaillement du
pneumatique.

Si le pneu roulait librement, on observerait une contrainte de cisaillement
due a réduction forcée du rayon du pneu lorsque les éléments entrent et
sortent dans ’empreinte. Pour une vitesse angulaire constante 2y, la vitesse
linéaire chute d’abord puis augmente a nouveau (courbe 1). Ce qui donne
lieu a la distribution de contraintes 7, de cisaillement (1).

Sous l'action du couple moteur responsable de la force de traction, on
assiste a un déplacement de la zone de contact vers ’avant mettant en com-
pression les éléments de pneu au devant de 'empreinte et déformant le pneu
dans la direction de la circonférence. En quelques sortes, on peut comprendre
que dans le devant de l'aire de contact, on force les éléments a entrer dans la
zone de contact et derriere, on les force a en sortir plus vite. La contrainte
de cisaillement (de la route sur le pneu) est dans le sens de la progression
et les éléments sont pliés vers I'avant (courbe 2). Comme de plus en plus
d’éléments entrent dans l'empreinte et défilent vers l'arriere, l'effort local
croit linéairement. La force de cisaillement longitudinale chute a I’arriere ou
la pression de contact décroit et on sature le frottement entre le sol et la
roue. Un glissement survient a l’arriere de la bande de roulement.

La courbe résultante (courbe 3) est la superposition des deux phénomeénes
précédemment décrits.

Le dernier diagramme montre la variation de la vitesse en fonction de posi-
tion dans I'aire de contact. La vitesse diminue consécutivement a la réduction
du rayon. Dans la partie arriere de ’empreinte le rayon augmente et on ob-
serve du glissement local, ce qui explique ’augmentation de vitesse.

Effort de freinage

La Figure 3.53 illustre le méme phénomene que précédemment mais dans
le cas d’un couple de freinage. Celui-ci produit une force dirigée vers ’arriere
et 'empreinte est poussée vers 'arriere également, comprimant les éléments
a 'arriere de la zone de contact tandis que les éléments de pneus situés dans
la partie avant sont en extension. Pour un freinage modéré, les éléments
adherent a la route et sont étendus. La contrainte de cisaillement dans les
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flancs croit linéairement le long de 'aire de contact. Lorsque I'empreinte se
détend vers I'arriere, le glissement survient entre les éléments et la route.

3.8.2 Définition du taux de glissement longitudinal

On a vu que le mécanisme de création d’un effort de traction ou de freinage
était provoqué par une variation de la vitesse de rotation entre la jante la
vitesse de rotation équivalente a la vitesse linéaire. La variable cinématique
associée aux efforts longitudinaux est appelé tauz de glissement longitudinal
(Slip Ratio). 11 est défini comme suit :

O _ 2, (3.14)
2 2
ol 2y est la vitesse de rotation de la roue libre du véhicule qui avancerait
a la meéme vitesse linéaire que le pneumatique. Si R, est le rayon effectif de
roulement du pneu on a évidemment la relation :

V == QO Re (315)

SR =

et on peut obtenir la définition alternative du taux de glissement longitudi-
nal :

2R,
V

De la définition (3.16), on déduit plusieurs cas particuliers qu’il convient
de mettre en évidence :
— SR =0, roue libre.
— SR = —1, roue bloquée en freinage.
— SR = +1, roue développant un effort de traction et évoluant a une
vitesse 2 = 2().
— SR = 400, roue bloquée en traction.

SR =

1 (3.16)

La difficulté de la définition du taux de glisssement selon la SAE réside
dans le fait qu’elle introduit un traitement différent selon que 'on soit en
freinage ou en traction. En freinage, le taux de glissement longitudinal varie
entre 0 et —1 tandis qu’en traction, il varie entre 0 et +o00. Des lors de nom-
breux auteurs tels que Wong [26] préferent utiliser une définition différente
du taux de glissement en traction :

A = (1 _ Q‘;) (3.17)

Ny = (1 _ Qf) (3.18)

et en freinage :
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FIGURE 3.54 — Force de traction en fonction du taux de glissement longitu-
dinal pour un pneu diagonal d’apres [13]

ce qui permet de tracer des graphiques dont ’absisse est un taux de glissement
qui varie entre 0 et 100%.

3.8.3 Courbes d’efforts longitudinaux
Forces de traction et de freinage en fonction de SR

On peut mesurer expérimentalement la force de traction ou de freinage en
fonction du taux de glissement que I'on impose en conditions stationnaires.
On peut alors dessiner la courbe donnant la force longitudinale de traction ou
de freinage en fonction du taux de glissement. Aux Figures 3.54 et 3.55, on a
respectivement les forces de traction et de freinage en fonction de SR, taux
de glissement conventionel SAE. La force longitudinale augmente d’abord de
maniere proportionnelle a 'augmentation du taux de glissement. La courbe
devient ensuite fortement non linéaire. La courbe atteint un pic pour un
taux de glissement entre 10 et 20% avant de diminuer et de tendre vers une
asymptote oblique ou horizontale. Pour un taux de glissement de 100%, on
tend vers une valeur de la force longitudinale significativement inférieure a
la valeur de pic.

Les Figures 3.54 et 3.55 montrent l'effet de la dilatation de 1’échelle des
abscisses. Pour avoir une meilleure comparaison du phénomene de génération
des forces longitudinales en traction et en freinage, on adopte la définition du
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FI1GURE 3.55 — Force de freinage en fonction du taux de glissement longitu-
dinal pour un pneu diagonal d’apres [13]

taux de glissement proposée par Wong [26] et rappelée aux équations (3.17)
et (3.18). On obtient des courbes telles que celles de la Figure 3.56.

Par analogie avec le frottement de Coulomb, on a I’habitude définir le co-
efficient d’adhésion longitudinal u, comme le ratio entre la force longitudinale
par unité de force verticale sur le pneumatique :

Fy
= = 3.19
e = (3.19)

La force longitudinale augmente linéairement entre l'origine O et le point
A. Dans cette portion correspondant a des taux de glissement faibles, on peut
approcher la courbe par son approximation linéaire

oF,

Fp o —IX = O\ (3.20)

A partir de ce point, la courbe s’adoucit et on atteint un pic en B. Le maxi-
mum de la courbe de force de friction est atteint pour des valeurs de 1’ordre
de 15 & 20% de taux de glissement. A ce point, correspond le coefficient de
friction de pic ou le coefficient d’adhésion est maximum pp

max F, = pupkF, (3.21)

Au dela du pic, la force d’adhésion diminue. Le frottement envahit l'aire
de contact. Le freinage devient instable puisqu’une augmentation de taux



3.8. FORCES LONGITUDINALES 103

B
-
o«
o
w
(V'
w
- s PEAK VALUE u, W
> Fxc
= . SLIDING
%) i up W VALUE
< ' Mg W
E : 2 C| =tan®
)
1 L L L 1 1
o'c 20 40 60 80 100%

LONGITUDINAL SLIP

FI1GURE 3.56 — Courbe type de force longitudinale en fonction du taux de
glissement longitudinal d’apres [26]

de glissement diminue encore la force opposée par le freinage. On atteint
rapidement le blocage de la roue. Le phénomene est connu et est la raison
d’étre des systemes ABS qui relachent le couple de freinage pour diminuer le
taux de glissement. Lorsque la roue est bloquée, la force de friction atteint la
valeur de glissement, caractérisée par un glissement relatif d’ensemble dans
I’aire de contact. Ce point est également défini par un coefficient d’adhérence
en glissement ug :

Fy(A =100%) = pF. (3.22)

Un modele simple des forces de traction et de freinage en fonction
du taux de glissement

Il n’y a pas de théories et de modeles simples qui permettent de prédire
de maniere quantitative les relations entre les valeurs de pic et de glissement.
Toutefois des modeles simples permettent de prédire les tendances et les
facteurs d’influence principaux et donc de comprendre la nature physique
des processus a 'oeuvre. Une de ces théories a été énoncée par Julien pour
comprendre la relation entre le taux de glissement longitudinal et les efforts
de traction.
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FIGURE 3.57 — Coeflicient d’adhérence pour différentes conditions de fonc-
tionnement et de revétement d’apres[26]

Influences des conditions opératoires sur les forces longitudinales

Les performances en freinage ou en traction des pneumatiques varient en
fonction de nombreux facteurs d’influence. Les plus importants sont :

— La construction du pneumatique : carcasse diagonale, radiale ou dia-

gonal renforcée par des ceintures;

— La nature de la chaussée, la présence d’eau, de neige ou de glace;

— La force normale sur le pneumatique ;

— La pression de gonflage;

— La vitesse linéaire du véhicule.

La Figure 3.57 illustre les variations des coefficients de friction longitu-
dinaux avec les conditions de route. A la Figure 3.58, on peut analyser la
variation des coefficients d’adhésion pour différentes pression de gonflage.
Ces Figures montrent que le coefficient d’adhésion ne varie que faiblement
avec la construction du pneu et avec la pression de gonflage. Quelques valeurs
représentatives des coefficients d’adhésion de pic up et de glissement ug sont
fournies a la Table 3.3.

D’autres parametres opérationnels ont également une influence notable :
la vitesse et la force normale sur le pneumatique. La Figure 3.59 montre
I'influence de la vitesse sur la force de freinage pour un pneu de camion sur sol
sec. L’influence de la vitesse impacte principalement la valeur du coefficient
pour un glissement pu (SR=100 %). La valeur de p; diminue fortement avec



3.8. FORCES LONGITUDINALES 105

—1
o

SLIDING

BIAS

o
w

16 24 32 40 48 psi

110 165 220 275 330kPa
INFLATION PRESSURE

o

BRAKING EFFORT
COEFFICIENT

T, 1.0 PEAK
Q= OO el SLIDING
o
Woos BIAS-BELTED
O u
Z
ﬁo O | 1 " I 1 J
z© 16 24 32 40 48psi
110 165 220 275 330kPa
INFLATION PRESSURE
T,10[ ge——o—o—0—0 PEAK
EUZJ O 0——0———0=—— SLIDING
4005 RADIAL
ow
Z 1
§O O L 1 1 1 1 —
go 16 24 32 40 48psi

110 165 220 275 330kPa
INFLATION PRESSURE

FIGURE 3.58 — Variation du coefficient d’adhérence de pic et de glissement
d’ensemble pour différentes pressions de gonflage pour des pneus radiaux,
diagonaux, diagonaux avec ceinture d’apres[26]



106 CHAPITRE 3. MECANIQUE DES PNEUMATIQUES

Surface Peak Value pp | Sliding Value ug
Asphalt and concrete (dry) 0.8-0.9 0.75
Asphalt (wet) 0.5-0.7 0.45-0.6
Concrete (wet) 0.8 0.7
Gravel 0.6 0.55
Earth road (dry) 0.68 0.65
Earth road (wet) 0.55 0.4-0.5
Snow (hard-packed) 0.2 0.15
Ice 0.1 0.07

TABLE 3.3 — Valeurs moyennes des coefficients d’adhésion pour différentes
surfaces. Source [26]

la vitesse. La Figure 3.60 montre a l’évidence l'effet de la charge verticale
sur la force longitudinale pour un pneu de camion sur un asphalte sec. Le
valeur de pic pup, la valeur de glissement pg, ainsi que la raideur de la courbe
a 'origine augmentent avec la force verticale F.

3.9 Résistance au roulement

Lorsque le pneu roule a vitesse constante, on a constaté également qu’il
faut développer un couple pour maintenir la vitesse constante, c’est le phé-
nomene de résistance au roulement.

Les forces de résistance au roulement recouvrent des plusieurs effets pro-
venant de sources assez différentes : le travail de déformation des pneuma-
tiques, le frottement des roulements, le travail de la suspension, les défauts
d’alignements, etc.

Pour un pneu qui roule librement, il est nécessaire d’appliquer un couple
moteur pour contrebalancer le moment résistant. On a remarqué assez ra-
pidement que l'expérience montre une relation de proportionalité entre la
résistance au roulement et la force verticale (ici le poids) qui est appliqué sur
la roue. On peut donc écrire

| Frr = [rr F.

(3.23)

Le coefficient de résistance au roulement frr, rapport entre la force de
résistance au roulement et la force normale, englobe toutes les propriétés et
les phénomenes physiques compliqués et couplés qui existent entre le pneu
et le sol.
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FIGURE 3.61 — Dissipation d’énergie dans un pneu en rotation

3.9.1 Origine de la résistance au roulement

Compte tenu de I'important du phénomene de résistance au roulement,
de nombreuses études expérientales, analytiques ou numériques ont été en-
treprises en vue de comprendre le phénomene et son origine.

Expérimentalement, on détermine que la premiere cause de la résistance
au roulement est I’hystérésis des matériaux viscoélastiques qui constituent le
pneumatique lors de la déformation de la carcasse au cours du roulement. Les
autres causes identifiées, mais qui ont une influence d’un ordre de grandeur
inférieur, sont :

— Frictions lors des glissements dans certaines parties de 'aire de contact ;

— Circulation de l'air autour du pneumatique et dans la cavité autour

de la roue;

— Effet de ventilateur du pneu qui roule et qui dissipe de I'énergie a

cause de la trainée de I'air sur la bande de roulement.
A titre d’exemple, Wong[26] cite une campagne de tests réalisée sur des
pneus de camion. L’étude chiffre les contributions des chacunes des causes
de la dissipation d’énergie. L'hystérésis est responsable selon les cas de figure
de 90 a 95 % des pertes d’énergie, le glissement et le frottement sur le sol
contribuent pour 2 a 10 % alors que la résistance de 'air n’entre en compte
que pour 1.5 & 3.5 % de la dissipation.

L’hystéresis du caoutchouc étant mis en cause dans le phénomene de
résistance au roulement, on peut regarder la distribution de pression dans
I’aire de contact du pneumatique. Suite au phénomene de roulement, la par-
tie avant de I'aire de contact est en phase de compression tandis que dans la
partie arriere, le caoutchouc est déchargé. Le matériau y oppose une réaction
supérieure a la partie arriere. On observe donc une distribution de pression
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FIGURE 3.62 — Origine mécanique de la force de résistance au roulement

entre le sol et le pneu représentée a la Figure 3.62. La distribution est dis-
symétrique par rapport au centre de contact et la résultante des forces de
pression est décalée d’une petite distance dx. Cette résultante, égale au poids
agissant sur pneumatique, produit une moment autour de 1’axe de rotation
qui s’oppose a la rotation de la roue.

La réaction a la force de poids F, produit un moment qui doit étre com-
pensé par un couple moteur si la voiture veut maintenir une vitesse constante.
L’équilibre en rotation de la roue s’écrit :

My = F, 6% (3.24)

Dans le cadre de I’étude du mouvement longitudinal, il est plus facile d’utiliser
des forces horizontales et on essaie de remplacer le moment de traction autour
de T'axe de la roue par une force longitudinale équivalente agissant sur le
véhicule au niveau de 'aire de contact. On écrit :

Mr = Frr Re (3.25)

L’équilibre en rotation permet d’écrire :

FRR Re = Fz ox
soit
ox
Frr =F, 7= F. frr (3.26)
avec 5
T
frr = —- (3.27)

R,
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FI1GURE 3.63 — Origine mécanique de la force de résistance au roulement

3.9.2 Facteurs d’influence de la résistance au roule-
ment

La génération de chaleur créée par le phénomene d’hystérésis provoque
une élévation de température, une diminution de la résistance a ’abrasion et
une diminution de la résistance a la fatigue en flexion du matériau du pneu.

La résistance au roulement est affectée par tous les phénomenes qui jouent
sur la déformation des parties du pneumatiques soumises a flexion / com-
pression répétés, a savoir :

— La structure du pneu : la résistance au roulement des pneus a carcasse

radiale est plus faible que celle des pneus a carcasse diagonale,

— Les conditions opérationnelles : la résistance au roulement diminue
avec la pression de gonflage,

— La température de fonctionnement : la résistance au roulement dimi-
nue lorsque la températire augmente,

— La vitesse au dela d’une certaine allure. L’apparition de vibrations
et d’ondes de déformation stationnaires au dessus d'une vitesse seuil
entraine des pertes d’énergie supplémentaires, des dissipations de cha-
leur et une usure accélérée,

— Le glissement longitudinal et la dérive,

— La nature et la raideur de la surface de la route. La résistance au
roulement est beaucoup plus basse sur des surfaces dures et lisses.
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Influence de la construction du pneumatique

La construction du pneumatique, ’arrangement de ses couches internes,
la nature et les propriétés du caoutchouc et des fibres de renfort influencent
clairement la résistance au roulement du pneumatique. La réduction de la
résistance au roulement est le fruit d’une série d’innovations technologiques
résumées a la Figure 3.64. La premiere innovation technologique a été le
remplacement des bandages pleins par des pneumatiques creux et gonflés.
Ensuite une seconde innovation majeure provient de l'utilisation (et surtout
la fabrication!) de carcasses radiales en lieu et place de carcasses diagonales.
Enfin plus récemment, 1'utilisation d’additifs a base de silice a permis de
controler I’hystérésis du caoutchouc aux différentes fréquences. Le fagconnage
de la gomme permet de placer un maximum d’hystérésis aux fréquences re-
ponsables de I'adhérence du pneumatique et, a contrario, de diminuer la
dissipation d’énergie aux fréquences caractéristiques du roulement et de la
résistance au roulement.

La Figure 3.65 montre que les pneus radiaux présentent une résistance
roulement inférieure d’environ 20 % par rapport aux pneus diagonaux. Ils
donnent également une valeur de vitesse critique plus élevée. Cela peut s’ex-
pliquer par la conception de la structure du pneu. La carcasse plus souple
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FIGURE 3.65 — Résistance au roulement pour des pneumatiques a carcasse
radiale ou diagonale

entraine moins de déformation du caoutchouc de la bande de roulement.
Cet effet est amplifiée par 1'utilisation de gommes avec des additifs de si-
lice, pour lesquels les fabricants annoncent une réduction de 40 % par rap-
port aux pneumatiques radiaux conventionnels. Ces pneumatiques a faible
résistance au roulement ou ”éco” présentent une résistance au roulement
deux fois inférieure a celles des pneumatiques a structure diagonale.

D’autres aspects de la conception ont également un impact notable sur
la résistance au roulement, tels que le nombre et 'orientation des plis, la
composition du caoutchouc et la conception de la bande de roulement. Les
caoutchoucs naturels ont un amortissement plus faible que les caoutchoucs
synthétiques, ce qui conduit a une résistance au roulement plus faible, mais
au prix d’une vitesse critique plus basse et d’une durée de vie réduite. La
raideur des ceintures et de la bande de roulement influencent la résistance au
roulement comme le montre la Figure 3.66. Les pneumatiques avec des indices
de vitesse et de raideur plus modestes présentent la plus faible résistance
au roulement a basse vitesse. Par contre ils sont sujets a une apparition
précoce de vibrations importantes a hautes vitesses et génerent, par voie de
conséquence, une résistance au roulement plus importante. Pour maintenir
une faible résistance au roulement a haute vitesse, il faut monter des pneus
a indices de vitesse et de charge élevés.
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FIGURE 3.66 — Résistance au roulement pour des pneumatiques radiaux de
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Influence de la nature du sol

La nature du sol a une grande influence sur la valeur du coefficient de
résistance au roulement. Plus le sol est dur, plus la résistance au roulement
sera faible. A I'inverse on voit que pour les sols mous, le pneu tend a creuser
un sillon et dissipe une quantité importante d’énergie dans la déformation du
sol. Dans ce cas, il convient de diminuer la pression dans 'aire de contact en
réduisant la pression de gonflage et en adoptant des profils de pneumatique
présentant des empreintes tres larges.

Le Tableau 3.9.2 donne quelques valeurs typiques du coefficent de résis-
tance au roulement sur des sols de différentes natures. Alors que sur des sols
rigides, le coefficient de résistance au roulement frgr est de I'ordre de 0.01, il
peut augmenter d’un ordre de grandeur sur des sols meubles avec beaucoup
d’aspérités.

A la Figure 3.69, on constate I'impact d’'un revétement dégradé sur la
résistance au roulement et par conséquent sur la consommation du véhicule.
Un revétement dégradé augmentent le coefficient de résistance au roulement
de 8 & 25 %. Ce résultat montre I'importance pour les gestionnaires de voi-
rie de préserver la qualité du revétement pour mininmiser la consommation
d’énergie du trafic routier.
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FIGURE 3.67 — Résistance au roulement pour des pneumatiques des sols de

différentes natures

Road Surface Coeflicient of Rolling Resistance
Pneumatic car tires on
Large sett pavement 0.015
Small sett pavement 0.015
Concrete, Asphalt 0.013
Rolled gravel 0.020
Tarmacadam 0.025
Unpaved road 0.05
Field 0.10 - 0.35
Pneumatic truck tires on
Concrete, Asphalt 0.006 - 0.010
Strake wheel in the fields 0.14 - 0.24
Track-type tractor
In field 0.07 - 0.12
Railways
Wheel on rail 0.001 - 0.002

TABLE 3.4 — Coefficient de Résistance au Roulement pour différentes surfaces

selon Bosch [2]
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Influence de la vitesse

Les Figures 3.65 et 3.66 montrent 1’évolution typique du coefficient de
résistance au roulement avec la vitesse. A basse vitesse, le coefficient de rou-
lement reste constant. Au dela d’une certaine vitesse, généralement 80 a 100
km/h, la résistance au roulement connait une croissance rapide.

La croissance du coefficient de résistance au roulement a haute vitesse
peut s’expliquer par le développement d’ondes vibratoires stationnaires sur
la circonférence du pneu comme illustré a la Figure 3.69. La Figure 3.70
montre les premiers mode de vibration des pneumatiques. Les fréquences de
ces modes se situent au alentours aux alentours de 1000 Hz. En roulant a
haute vitesse, le contact répété avec le sol excite les permiers modes du pneu
et crée des ondes stationnaires. Ces nouvelles déformations du pneumatique
dissipent de plus en plus d’énergie et on assiste a une croissance rapide de
la résistance au roulement. Ces vibrations et ces ondes de déformation sta-
tionnaires entrainent des dissipations d’énergie importantes, un libération de
chaleur et une usure accélérée. On observe ainsi une forte surchauffe qui peut
finir par détruire le pneu au-dela d’une vitesse critique.

L’apparition d’ondes stationnaires sur la circonférence du pneu (Fig. 3.69),
en particulier a la sortie de la zone de contact, conduit a une sorte de "lift-
off” du pneu a l'arriere de la zone de contact, avec une répartition de la
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STANDING
WAVE

FIGURE 3.69 — Formation d’ondes stationnaires dans le pneus a haute vitesse

F1GURE 3.70 — Premiers modes de vibration naturelle des pneumatiques
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pression de contact qui se déplace vers la partie avant de la zone de contact.
Comme on I'a vu précédemment, la résistance au roulement s’explique par
le moment résultant du décentrement de la résultante verticale par rapport
au centre de la roue. Ce moment est augmenté en cas d’ondes stationnaires.
En effet 'onde stationnaire a tendance a réduire la pression de contact locale
dans la partie arriere de la zone de contact, voire méme a se décoller de la
surface. Par conséquent, la résultante des pressions de contact se déplace sur
la partie avant de la zone de contact. Il en résulte un plus grand moment par
rapport a l'axe de rotation de la roue.

On doit remarquer que 'apparition d’ondes stationnaires sur la circon-
férence du pneu dépend de la masse linéique de la bande de roulement et de sa
raideur. L’influence de I'allegement de la bande de roulement a une influence
complexe. D’une part la réduction de la masse de la partie circonférencielle
du pneu diminue la résistance au roulement a basse vitesse. D’autre part elle
entraine un affaiblissement de la raideur par rapport aux forces centrifuge
et elle conduit a une augmentation des vibrations du pneu a haute vitesse.
Enfin, une masse plus faible de la bande de roulement et des ceintures a
tendance a augmenter les fréquences propres des vibration circonférentielles
du pneu, et donc a abaisser la vitesse critique. Les deux effets ont des effets
contradictoires. Pour ne pas simpifier, I'impact combiné sur la vitesse critique
dépend également de la rigidité des flancs qui est plus faible pour les pneus
radiaux.

L’allure des courbes du coefficient de résistance au roulement suggere une
expression sous la forme d’un polynome.

N
frr=fo + > [ V*
k=1

La SAE recommande une expression du second ordre, méme si d’autres études
mettent en évidence qu’une expression de quatrieme ordre rend mieux compte
de laugmentation brutale de la force de résistance au roulement a haute
vitesse et que, par ailleurs, le terme du second ordre peut étre négligé face
aux forces aérodynamiques :

frr=fo + h WVO + fa (1—‘60) (3.28)

ou V est mesuré en km/h et ou les coefficients fy, fi et f; sont des fonction de
la pression des pneumatiques, de la vitesse d’homologation du pneumatique.

Au contraire, la SAE recommande de considérer un polynome d’ordre
2. Les termes d’ordre 0 et 2 sont dominants et on a tendance a négligler
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le terme linéaire. L’expression suivante est communément adoptée pour les
calculs préliminaires de performance :

frr=fo + 2 V? (3.29)

Cette expression présente l'intérét d’étre formellement comparable avec celles
des forces aérodynamiques et de se préter a une expression plus efficaces des
forces de résistance a I’avancement du véhicule. Cependant, on observe que la
description du second ordre ne montre pas suffisamment la forte augmenta-
tion du coefficient de résistance au roulement a grande vitesse, comme observé
expérimentalement. L’approximation d’ordre supérieur (ordre 4) devrait alors
étre préférée si le phénomene nécessitait d’étre pris en considération de
maniere plus précise.

Pour les pneumatiques a carcasse radiale utilisés pour des véhicules de
passagers, Wong [26] suggere de travailler avec 'expression suivante :
frr =0.0136 + 0.40 1077 V2 (3.30)
tandis que pour les pneumatiques radiaux, on prendra :
frr = 0.0169 + 0.19107° V2 (3.31)

avec V en km/h. Pour le camions on peut utiliser (Ref. Wong [26]) :

frr =0.006 + 0.2310°° V2 (3.32)

Influence de la pression de gonflage et de la charge verticale

L’influence de la pression de gonflage est visible a la Figure 3.67. Sur un
sol dur, la pression de gonflage raidit le pneu et et diminue la déformation
du pneu dans la bande de roulement et dans les flancs au droit de 'aire
de contact. Moins de déformation signifie également moins de dissipation
d’énergie. La vitesse critique augmente aussi avec la pression de gonflage. La
pression de gonflage conduit donc a diminuer la résistance au roulement.

L’augmentation de la charge du pneu entraine une plus grande déformation,
et donc une résistance au roulement accrue.

Une augmentation de la température entraine une augmentation de la
pression de gonflage, ce qui diminue la résistance au roulement et la dissipa-
tion thermique. Ceci conduit a un effet stabilisateur sur la température.

La Figure 3.71 extraite de Popov et al. [19] montre que la résistance
au roulement est presque proportionnelle a la charge sur le pneu. La pente
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FIGURE 3.71 — Résistance au roulement en fonction de la charge, de la pres-
sion et de la déformation des pneus [19]

des droites augmente légerement lorsque la pression interne diminue. La
résistance au roulement augmente donc légerement. Des déformations iden-
tiques du pneu donnent lieu a une résistance au roulement plus élevée pour
une pression de pneu plus élevée.

La SAE a proposé une formule empirique pour décrire la résistance au
roulement en fonction de la pression de gonflage p [N/m?], de la vitesse
d’avancement V' [m/s] et de la charge verticale du pneumatique F, [N]

K 5.510° + 90 F, 1100 + 0.0388 F,
frr = —— | 5.1 + + + + V2 (3.33)
1000 Di pi

Le facteur K est de 0.8 pour les pneus radiaux et de 1.0 pour les pneus
diagonaux. La Figure 3.72 montre I'allure des courbes exprimant la résistance
au roulement en fonction de la vitesse pour différents parametres de charge
et pression interne du pneu conformément a I'expression (3.33).

Pour un sol mou, 'expérience montre que l'effet inverse se produit. Le
pneu surgonflé creuse un plus grand sillon dans le terrain meuble et dissipe
d’avance d’énergie dans sa course. Dans cette situation, on recommande de
dégonfler les pneumatiques pour diminiuer la résistance au roulement.

On notera également que l'augmentation de gonflage diminue également
I'usure du pneumatique. Pour les pneus a carcasses radiales, 1'effet est beau-
coup moins perceptible. A cause de la souplesse du flanc, on garde une
meilleure distribution de pression dans I’aire de contact et 'usure reste stable.
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FiGURE 3.74 — Effet de la température interne du pneumatique sur la
résistance au roulement

Influence de la température de fonctionnement

L’amortissement interne du caoutchouc diminue avec 'augmentation de
la température. En conséquence, la résistance au roulement diminue aussi.
De plus, le frottement entre la route et le pneu diminue également avec
la température, ce qui entraine une réduction de la contribution du glisse-
ment local a la résistance au roulement. En revanche, si la résistance au
roulement est moins élevée, la dissipation de chaleur diminue et réduit d’au-
tant I’échauffement du pneumatique. Par conséquent, la diminution de la
résistance au roulement tend aussi a stabiliser la température du pneu.

L’effet de la température est visible aux Figures 3.74 et 3.75. La Fi-
gure 3.76 illustre la variation de la température lors d'un démarrage pour un
pneu radial 184/82R13 sur un tambour de 2,5 m avec une charge de 4 kN
et une pression de pneu de 1.5 bar. On observe un accroissement progressif
de la température pour atteindre une température stabilisée. Au cours du
processus de mise en température, la résistance au roulement diminue pour
atteindre une asymptote.

Influence de la présence d’un angle de dérive

La dérive de la roue a un grand impact sur la résistance au roulement.
L’angle de dérive « est défini comme 'angle entre, d’une part, la vitesse locale
de la roue mesuré a ’axe de rotation, et, d’autre part, l'intersection du plan
horizontal et le plan de symétrie de la roue perpendiculaire a ’orientation de
rotation. Un angle de dérive a non nul, éventuellement en combinaison ou
non avec un certain carrossage, conduit a une force latérale perpendiculaire
au plan du pneu. La situation est décrite a la Figure 3.77. Comme le pneu
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FiGURE 3.75 — Effet de la température du flanc du pneumatique sur la
résistance au roulement pour un pneu P195/75 R14 [26]
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FIGURE 3.77 — Influence de la présence d’un angle de dérive sur la résistance
a I’avancement

présente un angle par rapport au vecteur vitesse, la force latérale créée par
le pneu donne lieu a deux composantes dans le repere la vitesse. La premiere
est une force perpendiculaire au vecteur vitesse : F} cos a et une seconde qui
est parallele a la vitesse mais dans le sens opposé : F, sin . Cette derniere
composante s’oppose a la direction du mouvement et elle doit étre compensée
par un surcroit de force propulsive. Elle est donc percue comme une force de
résistance a l’avancement.

Pour un angle de dérive o imposé, la force latérale vaut :
F, ~ Cya

ou C, est rigidité en virage pour des angles de dérives supposés petits. Si on
impose l'angle de dérive o, la projection de Fy sur la direction d’avance du
véhicule donne :

Frps = F, sina~ C, a?

Meéme si la composante longitudinale de la force d’envirage est petite
parce que l'angle de dérive est petit, I'importance de cette composante est
loin d’étre négligeable par rapport a la résistance au roulement comme le
souligne 'exemple numérique suivant. Supposons que l'on ait un angle de
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dérive d'un degré
1° = 1.7452 1072 rad

et une rigidité en virage approchée de fagon conservatrice par
CC, ~ 10 N/N/rad
on obtient une contribution a la résistance a I’avancement de 'ordre de
Frps = 10.0 (1.7452 1072)? F, = 0.003 F,
soit une contribution au coefficient de résistance au roulement de 1’ordre
Fres(a =1°) =0.003

ce qui est loin d’étre négligeable par rapport au coefficient de résistance au
roulement frr sur une route seche en béton a angle de dérive nul qui vaut
approximativement

frr ~ 0.010

Par conséquent, un angle de dérive différent de zéro a un impact important
sur la résistance au roulement. Il faut donc prendre soin d’exclure toute force
latérale parasite comme par exemple un mauvais reglage de la géométrie des
suspensions.

Pour des raisons similaires, le carrossage contribue aussi a la résistance
au roulement. Avec une roue non perpendiculaire au sol, une force latérale
locale se produit. I'importance de celle-ci peut étre discutée de la méme
maniere que la force latérale pour un angle de dérive non nul. En outre, dans
des conditions combinées de carrossage et de dérive, on produit un moment
d’alignement M., qui donne lieu a une contribution au moment autour de
I’axe de rotation.

M, = M, sin(y)

Ce moment s’oppose a la rotation et doit étre compensé par un couple moteur
supplémentaire M.

Influence de la présence d’un effort longitudinal

La partie adhérente de I’aire de contact du pneu est plus importante en
présence d'une force de traction ou de freinage, ce qui conduit a une augmen-
tation de la résistance au roulement. La génération de forces longitudinales
s’accompagne toujours d’un certain glissement dans une partie de la zone de
contact. Le freinage et la traction affectent la déformation de la surface de
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résistance au roulement

contact, ce qui peut avoir un impact additionnel sur la résistance au roule-
ment, en plus de 'apparition d'un glissement local.

En cas de la présence d’une force de traction modérée, la résistance au
roulement peut diminuer de 15% a 25% par rapport aux conditions de roue
libre.

Influence de la présence d’eau et de neige

En présence d’eau sur la route, le pneu doit repousser une certaine quantié
d’eau. On observe alors une résistance au roulement supplémentaire. Des
études expérimentales montrent que le surcroit de résistance a I’avancement
est une fonction de la hauteur d’eau hjmm], de la vitesse vlkm/h] et de la
largeur wlecm] du pneu. Cette résistance augmente avec la vitesse jusqu’au
moment ou le pneu commence a flotter sur 'eau (phénomene d’aquaplan-
ning). Au-dela de ce point, la résistance n’augmente plus avec la vitesse.

Des études expérimentales montrent que l'effet de la vitesse sur la force
de résistance peut s’exprimer comme suit :

Fwater =~ AwV"™ n>1 (3.34)

ol w est la largeur du pneumatique et l'exposant n est approximativement
égal an = 1.6 si h > 0.5 mm. Pour h = 0.2mm, n peut étre approché par
n = 2.2. La valeur de A dépend de la hauteur d’eau h. Certains résultats
concernant la résistance au roulement dans des conditions d’aquaplanage sont
présentés dans la Figure 3.79.
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Influence de 'usure de la bande de roulement et des dimensions
du pneumatique

La résistance au roulement diminue avec 'usure. Les pertes par hystérésis
se produisent surtout dans la bande de roulement. Par conséquent, réduire
la quantité de matériau de la bande de roulement conduit a une diminution
de la résistance au roulement.

Les deux parametres géométriques du pneu ont un effet sur la résistance
au roulement :

— Le rayon du pneu

— Le rapport d’aspect du boudin (hauteur de section / largeur de pneu)

La résistance au roulement diminue lorsque I’on augmente le rayon extérieur
ou lorsque 'on diminue le rapport d’aspect (pneus a profil bas). Par conséquent,
les pneus plus petits ont un coefficient de résistance au roulement plus élevé.
Toutefois, ces pneumatiques sont généralement utilisés pour les voitures plus
légeres dont la charge verticale est plus faible, ce qui compense partiellement
I’augmentation de résistance au roulement.

Gillespie [5] tente une formule résumant ces considération en écrivant :

F, h
frr = C2R VEZ (3.35)

ou C' est une constante fonction de la dissipation intrinseque du matériau
du pneumatique, F, est la charge verticale sur le pneu, 2 R, est le diametre
extérieur du pneu, h; la hauteur du bandage pneumatique et w; la largeur
de la section du pneu.

3.10 Opérations combinées

On entend par opérations combinées, les situations pour lesquelles le pnue-
matimatque développe simultanément des forces longitudinales (freinage ou
accélération) et des forces latérales.

3.10.1 Généralisation de la définition du taux de glis-
sement en présence de forces latérales

En présence d'un angle de dérive, le vecteur vitesse n’est plus aligné avec
le plan moyen du pneumatique. Des lors, la vitesse longitudinal percue par le
pneu n’est pas le module du vecteur vitesse V', mais bien V cos . Dans ces
conditions, il convient de modifier la définition du taux de glissement et de
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FI1GURE 3.81 — Prise de virage combinant forces longitudinales et latérales

prendre en compte la composannte longitudinale du vecteur vitesse unique-
ment. Le taux de glissement fait 'objet de plusieurs définitions légerement
différentes :
— Définition SAE (SAE J670)
S = (2R./V cosa) — 1 (3.36)

ou R, le est rayon effectif en roue libre a angle de dérive nul.
— Définition TIRF de Calspan :

SR = (2R;/V cosa) — 1 (3.37)

ol R; est rayon chargé (mesuré entre la ceinture et le sol)
— Le "Practical slip quantity’ de Pacejka

K, =(2R./V cosa) — 1 (3.38)
et I'Independent slip quantity :
sy = (Veosa/0QR,) —1 (3.39)
— Sakal (JSAE) définit deux taux de glissement. Pour la traction
Sy = (Veosa/0QR,.) — 1 (3.40)
et le taux de glissement en freinage

Sy = (2R./V cosa) — 1 (3.41)
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3.10.2 Expérience de Sakai

L’interaction entre les deux phénomenes de traction / freinage et de forces
d’envirage et est mise en évidence en étudiant les résultats de I’Expérience
de Sakal menée au Japan Automotive Research Institute (JARI). Il s’agit
d’un des seuls ensembles complets de données disponibles dans le public. Les
résultats ont été obtenus pour un petit pneu de véhicule de tourisme avec
une charge verticale de 400 kg (882 1b) et une vitesse 20 km/h (12.4 mph). La
définition des taux de glissement adoptée dans cette étude est la suivante :

— Traction v
Ccos o
= —1 42
5= om (3.42)
— En freinage
2R,
— -1 4
St V cosa (3-43)

Avec cette définition, le taux de glissement en roue libre vaut S; = 0, tandis
que la roue bloquée en freinage donne un taux de glissement de S, = 1.
En traction, la roue en spin (accélération) est caractérisée par un taux de
glissement S; = —1/2 et le patinage avec véhicule a l'arrét (en accélération)
correspond a une valeur Sy = —1.

Les résultats de I'expérience sont présentés aux Figures 3.82 a 3.85. Les
Figures 3.82 et 3.83 sont les plus faciles a interpréter. A la Figure 3.82, on
observe clairement la réduction de la force d’adhérence longitudinale avec
laccroissemment d’'un angle de dérive. A la Figure 3.83, les courbes étant
paramétrées en fonction de 'angle de dérive, on observe la diminution de
la force latérale F avec l'application d'un taux de glissement longitudinal
de plus en plus important. La Figure 3.84 donne l'influence du parametre
taux de glissement longitudinal sur la courbe de angle de dérive vs force
latérale. Enfin la Figure montrent que l'application d'un angle de dérive
réduit progressivement la force de freinage ou de traction pour un taux de
glissement longitudinal donné.

3.10.3 Mise en évidence du phénomene de couplage

L’intuition physique nous suggere que les phénomenes de friction lon-
gitudinale et latérale sont intimement liées puisque les deux phénomenes
font intervenir la déformation de cisaillement du caoutchouc dans 'aire de
contact. Néanmoins au dela d’un certain niveau de déformation, on constate
que les forces développées entre le caoutchouc et la route dépassent la capa-
cité de frottement des deux matériaux en contact et qu'un glissement local
apparait. Des lors, la partie de l'aire de contact saturée au niveau de sa
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capacité de transmettre des efforts entre le sol et le pneu n’est plus dispo-
nible pour développer un supplément de force latérale et longitudinale. On a
donc une interaction évidente entre les phénomenes de génération des forces
longitudinales et latérales a cause de la saturation des forces de frottement.

La force d’adhérence résultante du pneumatique peut étre facilement

définie par le module :
Fres =\ P2+ F? (3.44)

Pour se démontrer I'existence d'un couplage, il faut encore définir un glis-
sement généralisé. On observe que le taux de glissement longitudinal et la
dérive latérale sont liés a une différence de vitesse relative entre d’une part
la vitesse du pneu a la jante et d’autre part la vitesse au sol sous l'aire de
contact. Le pneu lui ne "ressent” que cette vitesse de glissement relative et
il développe une force de friction en conséquence. On obtient donc la vitesse
de glissement généralisée :

Vi = V sina (3.45)
Vieng = V cosa— 2R, (3.46)
‘/;“es = VEzng + ‘/I?Lt (347)

A la Figure 3.86, on reporte tous les résultats antérieurs en termes des
vitesses de glissement globale V.., et du module des forces de friction £
obtenus par Sakai. Les données expérimentales se superposent et donnent lieu
a une courbe unique donnant le force résultante en fonction du glissement
effectif. Ceci prouve l'origine commune des forces d’adhérence et démontre
I'interaction des phénomenes qui leur donnent naissance.

3.10.4 Ellipse d’adhérence

L’étude menée précédemment met en évidence le lien entre que la force
d’adhérence du pneu en fonction de la vitesse de glissement résultante. La
force d’adhérence recouvre deux composantes : les forces longitudinale et
latérales.

Cette relation rappelle la force de frottement sec de Coulomb entre deux
corps en glissement relatif.

F=\/F2+F2<puF, (3.48)

Si la force de frottement reste inférieure a pF, alors il n’y a pas glissement. Si
on atteint la valeur limite pF), alors le glissement se produit mais la valeur de
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FIGURE 3.86 — Force résultante F.s v.s. vitesse de glissement résultante V..,
d’apres [13]

FIGURE 3.87 — Concept of friction circle (right) inspired from the Coulomb
friction (left)
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F1GURE 3.88 — Forces de freinage et latérale en fonction du taux de glissement
longitudinal d’apres [5]

la force de frottement reste plafonnée a la valeur pF’, si on omet la différence
entre le coefficient statique et dynamique.

De maniere similaire, on souhaite définir un domaine admissible dans le-
quel le pneumatique est capable de développer des forces d’adhérence sans
glissement d’ensemble de I'aire de contact comme esquissé a la Figure 3.87.
On souhaite ainsi réunir en un seul diagramme les graphes donnant les forces
latérales et longitudinales en éliminant les variables que sont les angles de
dérive et le taux de glissement longitudinal. Le cercle de friction représente la
limite de la force que le pneu peut produire dans des conditions opérationnelles
données (charge, température, surface, etc.) Tout point intérieur a ellipse
de friction est réalisable par au moins une combinaison de taux de glisse-
ment longitudinale et un angle de dérive. Dans le cas des pneumatiques,
on doit toutefois considérer le fait que le cercle de friction isotrope pour
les forces de frottement sec peut devenir une ellipse, car un peumatique est
généralement caractérisé par une force d’adhérence maximale différente en
traction/freinage et en condition d’envirage.

Techniquement, le cercle de friction s’obtient en reportant les couples
de forces (F,,F,) apres avoir éliminé les variables cinématiques (sp,a) a
partir des courbes F,(sp,«) et Fy(sg, ) (courbes de la Figure 3.88). On
obtient alors un ensemble de points tous compris dans une enveloppe de
forme elliptique dans la plan F,, F,, donnée a la Figure 3.89.

L’ellipse de friction obtenue pour les données de I'expérience de Sakai est
fournie a la Figure 3.90. En outre, on y distingue toutes les courbes d’iso
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FIGURE 3.89 — Ellipse de friction : Force latérale en fonction de la force de
freinage pour des taux de glissement longitudinal. d’apres [5]

glissement et d’iso dérive. On constate bien que tous les points physiques se
situent dans la domaine intérieur a une enveloppe en forme d’ellipse.

Ellipse de friction pour le couple d’autoalignement

Le couple d’autoalignement et la force latérale étant intimement liés, il est
donc naturel d’observer un couplage entre le couple d’autoalignement et le
force longitudinale. Le phénomene est ici amplifié par le fait que la déformation
du pneumatique par les forces de traction/freinage donnent lieu a un déplacement
de l'aire de contact. Les forces latérales et longitudinales qui s’exercent au
centre de 'aire de contact donnent alors naissance a des moments autour de
I’axe vertical qui s’additionnent ou s’opposent au moment d’autoalignement
original. La Figure 3.91 montre les courbes de force d’envirage et de moment
d’autoalignement en fonction de I'effort de traction / freinage.

A la Figure 3.91, on note d’abord que le moment d’autoalignement (échelle
de droite) est négatif pour une force de traction nulle. Pour un effort de trac-
tion grandissant, le couple d’autoalignement se renforce d’abord (son module
augmente mais le couple reste négatif). Apres avoir atteint son maximum,
le couple d’autoalignement s’estompe. sa valeur numérique remonte pour at-
teindre zéro lorsqu’on développe l'effort de traction maximum et que le pneu
entre en glissement d’ensemble. A l'inverse, lorsque 1'on développe un ef-
fort de freinage, le moment d’autoalignement diminue pour s’annuler et finir
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FiGURE 3.91 — Force latérale et couple d’auto alignement en fonction de la
force de traction / freinage d’apres [5]

par devenir positif, ¢’est-a-dire étre déstabilisant. La courbe atteint alors un
maximum avant de décroitre a nouveau pour s’annuler lorsque I'on applique
Ieffort de freinage maximum.

Le phénomene peut se comprendre en examinant les Figures 3.92 et 3.93.
Sous l'effet des forces appliquées, 'aire de contact subit un déplacement
élastique dii a la flexibilité de la carcasse. Soit Ax et Ay respectivement
les déplacements selon x et selon y du centre de 'aire de contact sous 'effet
des forces d’adhérence F, et F),. En traction, le déplacement latérale de I'aide
de contact permet de créer un moment de lacet qui renforce le moment d’au-
toalignement (voir Fig. 3.92). Toutefois la saturation des forces de contact
dans I’aide de contact diminue la chasse pneumatique t. Le déplacement axial
Ax réduit le moment d’autoalignement lorsque 1’'on atteint le maximum de
la force de traction. Le phénomene inverse se produit lorsqu’on applique
une force de freinage (Voir Fig. 3.93). La force de freinage crée un couple
déstabilisateur qui annule le couple d’autoalignement avant de faiblir avec la

saturation des forces de friction lorsque 1'on atteint le maximum de force de
freinage.
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et d'une force d’envirage et d’une force d’envirage

3.11 Modélisation mathématique des courbes
caractéristiques des pneumatiques

Cette section est dédicée aux techniques de modélisation mathématique
des courbes de réponse des pneumatiques. Parmi celles-ci, la formule ma-
gique de Pacejka occupe une place privilégiée. Elle s’est imposée comme un
standard permettant de formaliser les résultats d’expérience et de les com-
muniquer aux ingénieurs en charge de 1'étude de la dynamique du véhicule.
On décrira également succinctement la procédure permettant de réaliser une
gestion efficace des données expérimentales. Celle-ci fait appel a la définition
de nombres sans dimension permettant de normer les quantités a mani-
puler et d’améliorer ainsi la précision des traitements numériques réalisés
ultérieurement.

3.11.1 Formule magique de Pacejka

Pour les cas simples de réponse comme la dérive ou le glissement longi-
tudinal purs, la formule magique proposée par Pacejka [16, 17, 15] peut étre
employée pour décrire les courbes d’évolution de F, , M, et F, en fonction
de I'angle de dérive o ou du taux de glissement longitudinal . La formule
magique prend la forme :

y(x) = D sin[C arctan{Bx — E (Bx — arctan(Bz) ) } | (3.49)
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FIGURE 3.94 — Approximation de la courbe de réponse d’'un pneumatique
par la formule magique de Pacejka

On peut également introduire les offsets S, etS}, :

Y(X) = ylx)+ 5, (3.50)
z = X+5, (351)

La formule de Pacejka se comprend mieux en décomposant 1’expression
mathématique. Pour supporter le raisonnement, on considere la réponse y =
F, = F, force latérale créée pour un angle de dérive x = a. Il vient

F = D'sinf (3.52)
0 = C"arctan(B'¢) (3.53)
o = (1-EYa + (FE'/B') arctan(B’ @) (3.54)

Interprétation des parametres de la formule magique

Il est important d’analyser la formule (3.49) et d’interpréter la significa-
tion physique de chacun des coefficients A, B, C, D, E.

En examinant la Figure 3.94, BC'D est la pente a l'origine de la courbe.
Elle est liée a la raideur d’envirage C, ou de la raideur a I'origine de la courbe
de force longitudinale Cl.

dixy(:n) = BCD (3.55)

=0
Le coefficient D est la valeur du maximum de la courbe y(x).

T, = supy(z) et D = maxy(z) (3.56)
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Il est facile de déterminer ce coefficient ou de l'ajuster pour recontrer des
données expérimentales.

Le parametre C controle les limites du champ de 'argument du sinus. 11
détermine donc la forme de la courbe. Pacejka propose les valeurs typiques
de C:

— (C = 1.3 force latérale,

— (' = 2.4 moment d’auto-alignement,

— (C = 1.65 force de freinage.

En effet, on peut calculer la limite pour un taux de glissement infini :

ys = lim y(z) = Sin(gC’) (3.57)

T—00

Une fois C et D fixés, on peut déterminer le parametre restant B afin
d’ajuster la pente de la courbe a l'origine. En conséquence, il est souvent
appelé facteur de raideur.

Le dernier parametre E permet de controler la valeur du glissement x,,
donnant lieu au maximum de force (s’il y a un maximum a la courbe).
s
B, — tan(55)

FE =
Bz, — arctan(Bz,,)

(3.58)

3.11.2 Nombres sans dimensions

Afin de faciliter le traitement numérique de données expérimentales dont
les ordres de grandeurs sont parfois tres différents, la bonne pratique est de
recourir a des nombres sans dimension. Définissions ceux qui sont utilisés
dans le cas de réponses caractéristiques des pneumatiques.

Soient les forces et moments sous forme adimensionnelle :

— La force latérale F,

— F
F =2 3.59
- (3.59)
— Le moment d’auto-alignement M,
M,
M, = 3.60
7 (3.60)
— Le moment de retournement M,
_ M,
M, = (3.61)
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— La force de traction / freinage F),

- F
F, = —* 3.62
7 (3.62)

Les variables de glissement et d’angle s’expriment également sous la forme
adimensionnelle :
— L’angle de dérive

t
g = Jtana (3.63)
tyZ
— L’angle de carrossage
G sinvy
¥y = 3.64
= (3.64)

— Le taux de glissement longitudinal

— kSR
S =7 (3.65)

avec la définition du taux de glissement longitudinal

2Ry — V cos «
V cos o

SR = (3.66)

3.11.3 Exemple

La procédure d’exploitation et de traitement des données expérimentales
est illustrée sur un pneumatique Pneu P 195/70 R 14 (voir Ref. [13])

La procédure d’identification permet de déterminer les coefficients de la
formule magique pour la force latérale normalisée en fonction de I'angle de
dérive normalisé. La courbe est représentée a la Figure 3.95.

On procede de méme avec les coefficients de la formule magique pour
le moment d’auto-alignement normalisée en fonction de l'angle de dérive
normalisé (voir Fig. 3.96).

On traite également les données pour la poussée de carrossage normalisée
en fonction de l'angle de carrossage normalisé (voir Fig. 3.97) :

Enfin on détermine les coefficients de la formule magique pour la force
de traction et de freinage normalisée en fonction de le taux de glissement
normalisé (voir Fig. 3.98) :
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Chapitre 4

EQUILIBRE
LONGITUDINAL

4.1 Introduction

Les deux facteurs limitatifs des performances d’un véhicule sont la puis-
sance motrice disponible et la saturation des capacités de transmission des
efforts a l'interface roues-sol. Afin de déterminer ce dernier probleme, il est
nécessaire d’étudier en premier lieu la répartition des efforts sous les essieux.
Ceux-ci peuvent se calculer a l'aide des équations d’équilibre longitudinal,
vertical et en rotation autour de ’axe de tangage.

Considérons le véhicule comme un corps rigide ou, dans le cas de véhicules
articulés et de véhicules des remorques ou des wagons, comme un ensemble
de corps rigides reliés par des joints cinématiques.

Un véhicule avec plus de 3 roues est statiquement indéterminé sauf si
la suspension est élastique ou si le corps est flexible. C’est pourquoi on dis-
tingue le cas du véhicule a deux essieux (autos, motos) du cas des véhicules a
plusieurs essieux. Dans ce dernier cas le systéme est hyperstatique et il faut
introduire la notion de souplesse des éléments d’amortisseur pour déterminer
toutes les charges sous les essieux.

En outre pour les véhicules avec une remorque, la présence du joint
cinématique implique également un traitement particulier. On doit alors
procéder a la séparation par l'esprit de chaque corps grace a son schéma
rendu libre et déterminer les inconnues additionnelles que constituent les
efforts qui sont transmis par chaque articulation.

L’étude des performances repose sur ’étude du mouvement rectiligne du
véhicule. Le véhicule étant symétrique par rapport au plan xy, il est habituel

147
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A~ D__ J L

FIGURE 4.1 — Equilibre longitudinal du véhicule

de faire ’hypothese que la répartition des efforts est également symétrique
et que 'on peut négliger le mouvement de roulis. Cela permet de déterminer
les réactions sous les essieux du véhicule a deux essieux. Cette modélisation
cache néanmoins I’hypothese plus lourde que la répartition des charges est
elleeméme symétrique. Cela revient par exemple a supposer qu’il n'y a pas
de transfert de charge latéral di au couple du moteur lorsque celui-ci est
monté de maniere longitudinale. On admet aussi que I’étude fait abstraction
du dévers de la route.

4.2 Véhicules a deux essieux

4.2.1 Equations du mouvement

Etudions le mouvement rectiligne d’un véhicule symétrique a deux essieux
sur une route présentant une pente d’angle 8 que 'on peut assimiler a un
angle d’assiette si on se place dans les axes liés au corps. La pente est positive
si on se déplace dans le sens de la montée. La situation est esquissée a la
Figure 4.1.

Les équations d’équilibre en translation selon les axes x et z et autour
de 'axe y du véhicule donnent lieu aux équations décrivant le mouvement
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longitudinal :

ZFm = ma(u) = ma, (4.1)
Y P = m%(w) =0 (4.2)
> M, = %(Jw)y =0 (4.3)

En se référant a la Figure 4.1, ou on adopte les définitions suivantes :

m est la masse du véhicule et g = 9.81m/s? la constante de gravita-
tion;

W = mg est le poids du véhicule;
Soit a, I'accélération longitudinale du véhicule : a, = u;

L, b, ¢ sont respectivement I'empattement de la voiture (distance
entre les deux essieux), la distance entre l’essieu avant et le centre
de masse et la distance entre 'essieu arriere et le centre de masse. On
a évidemment la relation :

L=b+c (4.4)

La hauteur du centre de masse par rapport au sol est h;

Le crochet d’attelage est situé a une distance d par rapport a I'essieu
arriere et a une hauteur h;, du sol;

F,f et F,, sont respectivement les forces propulsives sous les roues
avant et arriere;

R, ¢ et R,, sont respectivement les forces de résistance a ’avancement
sous les roues avant et arriere;

W; et W, sont les réactions sous les essieux avant et arriere;

Les forces aérodynamiques sont caractérisées par une force de trainée
horizontale D e, une force de déportance L4e., (orientée positive-
ment vers le bas). La trainée agit au centre de pression situé a une
hauteur h4 du sol;

Ry, et Ry . sont les réactions respectivement selon les directions ho-
rizontales et verticales au crochet d’attelage.
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En examinant la Figure 4.1, il vient :
ma, = Fxf—l-Fgmn —Rmf —er —mgsin@—FAERo _Rh,m (45)
0 = mgcosl — Wy =W, + Lagro + Rh- (4.6)
0 = (me—f—FxT)h— (Rmf—f—er)h—f—Wfb—WTC
+DAERO(hA — h) + Rh@(hh — h) -+ ha(dh -+ C) (47)

4.2.2 Equilibre longitudinal

L’équilibre horizontal (4.5) du véhicule permet de relier les forces d’inertie
aux forces propulsives aux roues et aux forces de résistance a ’avancement.

ma, = (Fa:f + Fa:r) - (Rmf + R:cr) —mgsinb — Fapro — Rh@ (48>

Cette équation sera abondamment utilisée pour calculer les performances du
véhicule.

Appelons :
— F, = F,y + F,,, la force propulsive totale,

— Rgrr = Ry¢ + Ry, la résistance au roulement totale,

— mgsin 6 la composante du poids selon la pente est la résistance due a
la pente,

— Frps = Rrr + mgsind + Fagro + Riz, la force résistante totale au
mouvement.
Il est alors possible d’écrire de maniere tres synthétique :

ma, = Fm — RRR — mg sinf — FAERO — Rh,x (49)

ou encore

ma, = F, — Frps| (4.10)

Sous forme de puissance, 1’équation devient :

U 1
P, = mEu—l—PRES = £(§mu2)+PRE5 (4.11)

ou l'on a définit :

— P, = F,.u, la puissance propulsive totale,

— Pres = Fres.u, la puissance dissipée par les forces de résistance.
Cette équation signifie que la puissance produite par la propulsion sert d’une

part a combler la puissance absorbée par les forces de résistance au mouve-
ment et d’autre part a augmenter [’énergie cinétique du systeme.
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4.2.3 Equilibre vertical et en rotation

Les équations d’équilibre vertical (4.6) et en rotation (4.7) permettent de
déterminer les réactions sous les essieux.

L’équilibre vertical donne :
Wi+ W, =mgcosO + Lagro + Rh.- (4.12)
Tirons la valeur de W, de cette équation
W, =mgcost + Ry, — W+ Lagro

et remplagons sa valeur dans 1’équation d’équilibre en rotation, il vient :

Wy = mg cos@% — (F; — RI)% — Dagro hAL_ h
+LAERO% — Ry hhlj h Rh,z% (4.13)
Répétons la méme procédure pour extraire W,.
Wy =mgcost + Ry, — W, + Lagro
et substituons dans ’équation d’équilibre en rotation, il vient :
W, = mgcos 9% + (Fy — RRR)% + DAEROhAL_ h
LAERO% + Rh,xhh—L_h 4 Rh,zdhz L (4.14)

Il est encore de coutume de faire apparaitre ’accélération du véhicule pour
interpréter les résultats. En effet les variables cinématiques sont mesurables
alors que les forces ne le sont pas facilement.

ma, = F, — Rrr —mgsint — Dagro — R+
Il vient :
c h h )
Wy = mgcos QZ - maxz — DAEROTA — mg sin QZ
C hh dh
L - — — — — 4.1
AEROL Rh,:r: I Rh,z I ( 5)
b h h h
W, = mgcos QZ + maxz + DAEROTA + mg sin QZ
b h dp + L
+Lsgro+ + Rh,x_h + Ry, (4.16)

L L “ L
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Conclusion :

Ces équations nous montrent que la charge sous les essieux est variable
en fonction des conditions d’accélération et des forces appliquées. Il s’agit du
phénomene de transfert de charge longitudinal. La charge sous 'essieu avant
est réduite tandis qu’inversement la charge sous I'essieu arriere est augmentée
par :

— laccélération du véhicule;

— la résistance aérodynamique;

— la pente;

— la charge a remorquer.

A contrario, la charge sur 'essieu avant est augmentée tandis que la charge
sur l’essieu arriere se trouve réduite par

— un freinage du véhicule.

4.2.4 Cas particuliers
Charge statique

Dans des conditions statiques et a vitesse faible i.e. a, =0, Dagro = 0,
sur une route plane et en I’absence de remorque Ry, = R, . = 0, on obtient :

c

= — 4.1
Wy mg - (4.17)
b
= — 4.1
W, mg— (4.18)

Ces équations permettent de déterminer la position horizontale du centre
de masse par simple mesure du poids sous chacun des essieux.

Accélération A basse vitesse

Si on suppose maintenant que 1’on est en présence d’une accélération, mais
que la vitesse reste faible de sorte que les forces aérodynamiques peuvent étre
négligées Dapro ~ 0, il vient :

c h c azh

Wy mgg —Mma, mg(L y L) (4.19)
b h b azh

W, = mge +mape = mg(—+ 22 4.20

mg T+ ma. mg(L—l—gL) (4.20)
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Effet de la pente

L’effet de la pente peut maintenant étre mis en évidence en considérant
des conditions statiques. Dans ce cas I'angle d’assiette est non nul 6§ # 0 et
on trouve :

h

Wy = mgcos&%—mgsin@z (4.21)
b h

W, = mgcos@z—i—mgsinez (4.22)

Si la pente est faible on peut linéariser les fonctions trigonométriques :

sinf ~ tanf ~ 0

cosf ~ 1
On obtient alors :
c h
W, = —— =40 4.2
) (123)
= (2 + ﬁ 0) (4.24)
W, = mg 7R .

4.2.5 Applications
Calcul de la position horizontale du centre de masse

En pesant le poids W; et IV, sous chaque essieu, il est possible de déterminer
facilement la position horizontale du centre de masse. En effet les équations
(4.17) et (4.18) donnent immédiatement :

mg=W;+ W, (4.25)
et

b W.

- = — (4.26)
L Wf + W,

C Wf

- = — 4.27
L W+ W, ( )

Calcul de la position verticale du centre de masse

La hauteur de la position du centre de gravité peut étre obtenue par une
seconde mesure. On place un essieu sur un socle permettant de créer une
assiette significative du véhicule et on mesure a nouveau les charges Py et P,
sous les deux essieux dans la position inclinée.
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FIGURE 4.2 — Procédure de mesure de la hauteur du centre de masse

De la géométrie de I'expérience (voir Figure 4.2), on calcule aisément la
pente équivalente :

t
sinf = — 4.28
- (128)
ou t est la hauteur du support que I'on a placé sous les roues avant.

La situation est analogue a celle d’'un véhicule sur une pente d’angle 6,
a 'exception pres que les charges mesurées Py et P, ne sont pas les efforts
normaux au plan du véhicule compte tenu des conditions de I'expérience
(voir figure 4.2). Dans le conditions statiques ou l'on se trouve, les forces
sont reliées par les conditions suivantes :

W= Py cos et W, =P, cos

Les équations (4.21) et (4.22) donnant les charges normales au plan de la
voiture conduisent a écrire :
Wi+ W, =mg cost
cW,—bWr=myg sin@% (b+¢)
On en tire la valeur de h :

h CWT—be 1
L mg sin ¢

En remplagant Wy et W, par les valeurs mesurées par les capteurs sous les
roues, on a :

h Cpr—bpf
Z=r -7 4.2
7 Pt P cot (4.29)
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D
e m, a, m,g sin 0
O
hta
' F. h, m,g cos 0
b v
—
e f T Wt
L,

FIGURE 4.3 — Equilibre longitudinal de la remorque

ou 'on a tenu compte que Py + P, = m g.

4.3 Véhicules avec remorque

Lorsque le véhicule comporte une remorque, comme dans le cas d'un
camion semi-remorque ou remorque, il faut tenir compte de l'articulation
ou en général du joint cinématique. Dans la méthode de Newton-Euler, le
joint cinématique est d’abord ouvert et remplacé par un ensemble de forces
(réactions) qui passent par I'articulation. Ces derniéres constituent autant de
nouvelles inconnues du probleme qu’il faudra déterminer. Par exemple pour
une boule de remorquage, seules les forces longitudinales et verticales sont
transmises a travers ’articulation. On peut alors effectuer 1’étude du schéma
rendu libre de chaque corps rigide.

Le cas des véhicules avec remorques est illustré a la Figure 4.3 par 'exemple
d’un camion semi-remorque.

Définissons :
— my est la masse de la remorque. W; = m;g est le poids de la remorque;

— Soit a, I'accélération longitudinale du véhicule : a, = u. C’est la méme
que celle du véhicule de traction ;

— Ly, e et f sont respectivement ’empattement de la remorque (distance
entre le point d’attelage et I'essieu arriere), la distance entre le point
d’attelage et le centre de masse et la distance entre 1’essieu arriere et
le centre de masse. On a évidemment

Li=e+f (4.30)
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— La hauteur du centre de masse de la remorque par rapport au sol est
hy

— Le crochet d’attelage est situé a une hauteur h;, du sol (rappel) ;

— Ry, est la force de résistance a l’avancement sous les roues de la re-
morque ;

— W; est la réaction sous l'essieu de la remorque ;
— Les forces aérodynamiques sont caractérisées par une force de trainée
horizontale D; 4 qui s’exerce en un point de pression situé a une hau-

teur hy 4 du sol. On néglige la force de déportance L; 4 sur la re-
morque ;

— Ry, et Ry, sont les forces au crochet d’attelage respectivement selon
les directions horizontales et verticales .

Il vient :
ma, = Fhna— Diapro — Rix —mugsind (4.31)
0 = mygcosd — W, — Fj, (4.32)
0 = Diyagro (hea—he) =Wy f— Ry hy
+Fpo(he — hi) + Fpo(Le — f) (4.33)

On en déduit la force horizontale de traction au crochet d’attelage s’ob-
tient a partir de I’équation d’équilibre horizontal :

Fh,x = may + Dt,AERO + Rt,x + Mg sin 6 (434>

La réaction verticale sous l'essieu arriere Wy et la force verticale [}, .
dans le crochet s’obtiennent par 1’équilibre en rotation et 1’équilibre vertical.
Il vient successivement en éliminant les inconnues :

Fh. = mugcosf — W,

et
Wi f = Diagro (hea —h) — Rig by + Frp(he — hy) + Fh. (L — f)
On tire :
e hia—h h hy — h
Wt = my g cos ft + Dt,AERO %tt — Rt,z fi + Fh7xtL—15h (435)
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et

ht A — ht ht ht - hh
P — 0 — —D — — + R, — — Fj, 4.36
h, my g COS T, t, AERO I, + fiy, 7, h, 7, ( )

Comme pour le véhicule, il est de coutume de faire apparaitre 'accélération
en utilisant ’équilibre longitudinal (4.31). On trouve alors :

hy —h h: —h
Wy =myg COSHE—I—mtax L h—i—mtg sin @ — h
t

¢ Ly
htA — hh hh
D L PR, — 4.37
t,AERO Lt t, Lt ( )
et

h: — h
th:mtgcosﬁi—mt - ! h

" hy — hy,
—my g sin
t L, H9 L,
hia—h h
— Dy aErO % + Ry, il
t

7 (4.38)
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Chapitre 5

PERFORMANCES

5.1 Introduction

Les performances d’un véhicule recouvrent sa capacité a accélérer, frei-
ner, décélérer, négocier des pentes ou tracter des charges. On s’intéresse ici
au mouvement longitudinal du véhicule. L’échelle du mouvement étant beau-
coup plus grande que les dimensions caractéristiques du véhicule, le mouve-
ment est supposé s’effectuer en ligne droite.

Les performances du véhicule sont déterminées par I'importance relative
des forces de traction ou de freinage développées par les pneumatiques d’une
part et des forces de résistance au mouvement agissant sur le véhicule d’autre
part. Ces deux types de forces seront discutés en détail dans cette partie de
I’exposé.

Les deux facteurs limitatifs des performances sont soit la limitation de la
puissance motrice disponible, soit le glissement des pneumatiques sur le sol
c’est-a-dire la saturation des capacités de transmission des efforts a I'interface
roues-sol.

Pour comparer les performances des véhicules, on définit plusieurs criteres
de natures différentes. Les premiers sont relatifs a des conditions station-
naires de fonctionnement : la vitesse maximale en pallier et la pente maxi-
male franchissable sont les deux exemples les plus importants de criteres de
performance en vitesse stationnaire. Une deuxieme catégorie mesure les per-
formances en accélération. Ce sont les criteres de reprises ou d’accélération
depuis I'arrét ou une vitesse stabilisée. Enfin avec 'importance grandissante
des économies d’énergie et de la limitation des émissions de polluants, les
criteres de consommation et des émissions doivent maintenant étre considérés
avec soin. Ces criteres seront abordés au chapitre suivant.

159
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S

FIGURE 5.1 — Schéma d’un piston
5.2 Caractéristiques des moteurs thermiques

5.2.1 Puissance et couple des moteurs a combustion
interne

Pour faire apparaitre les grandeurs dont dépendent le couple et la puis-
sance du moteur, on utilise un raisonnement tres simple fondé sur la notion
de pression moyenne. Dans le jarguon des motoristes cette pression moyenne
est appelée pression moyenne effective au frein ou brake mean effective pres-
sure, bmep. Par pression moyenne, on entend la pression constante dans le
temps qui, pendant la course motrice du piston, produit le travail d’un cycle
complet. On a donc

BQ
Wi — bmep WT c=bmepV; (5.1)

1 cycle
ousS = ”TB2 est la surface du piston, ¢ la course du moteur et V; . la cylindrée
d’un cylindre (voir figure 5.1). Pour un moteur a n cylindres, le travail fourni
en un cycle vaut
W — bmep Vi eyt = bmep Vg (5.2)

1 cycle
ou Vj est la cylindrée totale du moteur. Le moteur peut fonctionner suivant
le cycle a 2 temps ou le cycle a 4 temps. Pour un moteur a 2 temps, le
cycle prend un tour de vilebrequin tandis que dans les moteurs a 4 temps, le
cycle s’étend sur 2 tours de vilebrequin. Ainsi pour un moteur a k temps, un
cycle s’étend sur ng = k/2 tours. Par conséquent, le temps nécessaire pour
effectuer un cycle vaut

Zflcycle = tnR turn = 2NR T / w (53)
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FI1GURE 5.2 — Courbes caractéristiques idéales des moteurs a essence et diesel
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FIGURE 5.3 — Courbes caractéristiques des moteurs a essences et diesel [5]

ce qui permet de calculer la puissance

P=W=_2 bmep Vy (5.4)
nprm
et le couple .
1
C= w_ bmep Vy (5.5)
w 2npm

Si I'on suppose que la pression moyenne bmep est indépendante de la
vitesse, on obtient les courbes idéalisées des Figures 5.2. La courbe de puis-
sance est une fonction linéaire de la vitesse de rotation tandis que le couple
reste constant en fonction de la vitesse.

En pratique, la pression moyenne varie avec le régime, et on obtient des
courbes quelque peu différentes des précédentes comme cela apparalt aux



162 CHAPITRE 5. PERFORMANCES

Figures 5.3). On peut expliquer le phénomene comme suit. On appelle pertes
par friction d’'un moteur a piston la somme des pertes par frottement dans le
moteur et les pertes dues au pompage du gaz dans et hors du moteur. Pour
des régimes moteurs élevés, la puissance diminue, car les pertes par friction
augmentent et deviennent significatives par rapport a la puissance libérée par
le cycle thermodynamique. La courbe de puissance qui est proportionnelle a
la vitesse de rotation croit donc jusqu’au moment ou les pertes par friction
deviennent dominantes et la puissance nette diminue. La courbe de puissance
présente donc un maximum appelé puissance nominale P4, du moteur.

En ce qui concerne le couple, méme s’il ne dépend pas de la vitesse de
rotation, la courbe de couple en fonction du régime présente également un
maximum appelé couple maximum C,,q,. La présence de ce maximum s’ex-
plique également. Aux bas régimes, les pertes de chaleur vers les parois des
cylindres deviennent proportionnellement importantes compte tenu de 'ac-
croissement du temps de séjour des gaz dans le cylindre et le rendement du
cycle se dégrade, le couple diminue. A haut régime, le travail pour ingérer 1’air
dans le moteur et vaincre les frictions augmente. Le couple diminue comme
la puissance.

Selon le réglage du moteur, on peut avoir une courbe de couple assez plate
et, par conséquent, une courbe de puissance assez linéaire ou, au contraire,
une courbe de couple plongeante donnant une courbe de puissance plus plate
(i.e. horizontale). La forme de ces courbes dépend essentiellement de la dis-
tribution, et spécialement du retard de fermeture de ’admission. En augmen-
tant ce retard, on favorise les hauts régimes au détriment des régimes plus
bas : en général, si la puissance maximale P,,,, augmente alors le régime
de couple maximumwe,, . se rapproche du régime nominal de wy,, (régime
de puissance maximale) et parfois méme la valeur du couple maximum C,,,
diminue. En diminuant le retard, on favorise les bas régimes : la puissance
maximale P4, diminue, le régime de couple maximum we, , diminue et
le couple maximum C,,,, augmente. Un moteur a fort couple maximum et
relativement faible puissance est dit souple.

Les moteurs suivant le cycle Diesel présentent le plus souvent une courbe
de couple assez plate. Leur courbe de puissance ne présente parfois pas de
maximum analytique, le régime étant limité par le régime maximal du moteur
par des moyens artificiels (rupteur). Pour citer quelques chiffres, au régime

de couple maximum, on obtient des valeurs de bmep allant de 700 a 1700
kPa. La valeur de 1000 kPa est une bonne moyenne. Les petits moteurs font
moins. Les moteurs les plus poussés notamment les moteurs turbocompressés
s’approchent de la plus grande valeur.
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Les ordres de grandeurs de la pression moyenne effective sont les suivants
pour les moteurs quatre temps :

Moteurs a essence 850 - 1050 kPa
Moteurs Diesel 700 - 900 kPa
Moteurs a essence suralimentés 1250 - 1700 kPa
Moteurs Diesel suralimentés 1000 - 1200 kPa

Exemples :
Modele DPrmoy
Porsche s 911 TURBO 1569 kPa
Ferrari 400 i 1227 kPa
Maserati biturbo 1594 kPa
Peugeot 505 (2litres) 1026 kPa
BMW 528 i 1083 kPa

5.2.2 Normes de mesures des puissances et couples

Afin de permettre la comparaison des caractéristiques de différents mo-
teurs, il convient que les circonstances des essais soient comparables. C’est
pourquoi des normes ont été développées. Les normes les plus courantes sont :

— La norme S.A.E. (Society of Automotive Engineers)

On mesure la puissance brute au banc, sans aucune servitude extérieure,
¢’est-a-dire sans aucun des équipements nécessaires au fonctionnement
du moteur. Les conditions normalisées de 1’essai sont une température
ambiante de 16°C et une pression ambiante de 1 bar. Les réglages de
I’avance a l'allumage et du carburateur peuvent étre réajustés pour
chaque régime. En résumé, les conditions sont : a) Le moteur est
dépouillé de la dynamo (alternateur), du ventilateur, du filtre a air
et de la boite de vitesses. b) L’échappement se fait dans le pot a
détente du banc d’essais (tres faible perte de charge). ¢) Des carbu-
rants spéciaux étudiés pour la pleine puissance sont autorisés. d) Pour
chaque régime, on peut effectuer le réglage spécialement approprié du
carburateur et de I’avance a ’allumage.

Les mesures S.A.E. s’écartent donc tres fort des conditions réelles
d’emploi, dans un sens optimiste. Néanmoins, elles présentent un intéréet
pour le constructeur de moteurs. Ainsi, on considere souvent que
le régime maximal admissible du moteur est le régime de puissance
S.A.E. maximale.
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— la norme C.U.N.A. (Commissionne Technica de Unification Nell” Au-
tomobile - ITALIE )

La norme C.U.N.A. est identique a la norme S.A.E., sauf que la tempé-
rature ambiante normalisée vaut cette fois 15°C. Les réglages de 'al-
lumage et du carburateur doivent cependant étre identiques a ceux
qui seront appliqués en série sur les voitures.

— lanorme D.I.N.(Deutsches Institut Normen), et CE (Norme Européenne)

Dans la norme D.I.N. on mesure la puissance nette effective, c’est-
a-dire du moteur complet, dans ’état ou il est monté sur la voiture.
Température ambiante : 20°C. Pression ambiante : 1 bar. a) Le moteur
entraine la dynamo (alternateur) en charge, le ventilateur, la pompe &
eau. Il fonctionne avec le filtre a air et I’échappement de série. b) Tous
les réglages, y compris le carburateur et ’avance a l'allumage, sont
ceux de série. ¢) Le carburant est le carburant normal de la voiture.

Il est clair que l'on a
Ppin < Pcuna < Psae (5.6)

En ce qui concerne les performances de la voiture, seule la puissance DIN est

représentative, les deux autres constituant des surestimations sans intérét
dans le cadre de cette étude. Aussi, tous les calculs que nous effectuerons
découleront des données établies suivant la norme DIN.

Effets des accessoires

Lors de l'usage dans le véhicule, la puissance disponible est emputée de
de la puissance absorbée par les multiples accessoires présents. Parmi les plus
courants, on peut citer, les phares et systemes d’éclairage, I'autoradio et la
sonorisation. Toutefois les plus gourmants sont les systemes de chauffages,
de dégivrage et de conditionnement d’air. La multiplication des accessoires
est telle que la consommation des auxiliaires devient loin d’étre négligeable.
Comme le montre la Figure 5.4, la consommation des accessoires doit étre
prise en considération lors de I’évaluation des performances du véhicule, car
elle se révele étre significative avec quelques kilowatts consentis dans 'air
conditionné par exemple.

Effets des conditions atmosphériques

Les conditions atmosphériques (température, pression, hygrométrie) af-
fectent également les performances du moteur. Pour toutes conditions autres
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FIGURE 5.4 — Consommation de puissance des accessoires

que celles de l’essai normalisé, il faut corriger les valeurs normalisées. On
appelle cela le détarage. Différentes formules ont été proposées pour lier la
puissance mesurée aux conditions atmosphériques locales.

Wong [26] mentionne la formule proposée par Taborek [25], pour estimer
la perturbation due a une variation de température par les formules suivantes.
Soient Py la puissance mesurée dans les conditions normalisées a la pression
po = Lbar et la température Ty = 293 K. La puissance P(p,T') obtenue pour
une pression d’admission p (en bar) et une température 7' (en Kelvin) est
pour les moteurs a essences :

P =Dy TO
Pp,T) = P — 5.7
0.1) = PP [ (57)
et pour les moteurs Diesel
P—Dv TO
Pp,T) = P — 5.8
0.7) = PP (58)

ou p, est la pression partielle de vapeur dans 'air (en bar).

La formule de Taborek a le mérite d’étre simple et d’illustrer clairement
I'influence de la température et de la pression atmosphérique sur la puissance
disponible. Notons en particulier qu’en altitude, la pression étant plus faible
qu’au niveau de la mer, le véhicule s’en trouve moins puissant. Malheureuse-
ment le formule de Taborek est trop peu précise et la formule a été améliorée
au cours d’'une série de travaux.
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Actuellement, on utilise la formule proposée par la norme EEC 80/1269
- ISO 1585 - JIS D1001 - SAE J1349 (Voir Ref. [2]).

La norme considére les conditions standards suivantes : température Ty
= 298 K et pression d’air sec pg = 99 kPa. On définit les ratios suivants
respectivement de pression et de température :

A= 99/ppT(kPa) (59)
B = T(K)/298 (5.10)

Pour le moteur a allumage commandé (essence), la norme propose la
formule suivante pour relier la puissance du moteur dans les conditions stan-
dards et non standards moyennant les deux facteurs de correction :

Py =A"?BYP (5.11)

Pour le moteur a allumage par compression (Diesel), la norme lie la puis-
sance du moteur dans les conditions standards et non standards moyennant
selon la relation :

Po= A" B P (5.12)

5.2.3 Ajustement des courbes de puissance

Il n’est pas rare que 'on ne possede pas les courbes réelles de puissance
et de couple du moteur a tous les régimes. Par contre, on connait souvent les
valeurs particulieres suivantes :

— la puissance maximale P; = P,,q. €t son régime wy = wyom appelé le

régime nominal ;

— le couple maximal Cy = C,,q, €t le régime correspondant wy = we,,,. -
A partir de ces données minimales, on chefche a établir des relations analy-
tiques simples pour établir des estimations généralement satisfaisantes dans

le cadre d’approches simplifiées.

Approximation de type puissance généralisée

Au regard des courbes expérimentales qui possedent un maximum en
w = wi, on peut supposer que la courbe de puissance peut étre approchée
par 'approximation expression de la forme suivante :

P =P —alw—w| avecbhb>0 (5.13)
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ou a et b > 0 sont des constantes a ajuster. Par construction la courbe atteint
son maximum en w = wy,

P<w1) = Pl - Pmaa: (514)

Il reste a exprimer les conditions que la puissance est égale a la puissance en
w = wy et que la courbe de couple y passe par un maximum :

P(w2) = PZ = Cmaz WChaz (515)
dC _ d(Pjw)|
@, = aw |, (5.16)

En exprimant la premiere des deux conditions, il vient :

a = =P (5.17)

B w1 — Wyl

et donc que
b
w1 — W

P = P —(PL—P)

W1 — W2

Le parametre b est déterminé en exprimant la seconde condition spécifiant
que le couple est maximal en w = w,. On a :

dC wy L, — P2
| =0
Wy, w3
soit
dP
P, — il
2T dw s

Cette l'interprétation géométrique de cette condition est que la tangente a
la courbe de puissance en ws passe par l'origine des axes. En développant la
dérivée de I'expression de la puissance, il vient :

apP

il b—1
dw s )

= —ablw; —ws|" P sign(w; —ws) (—1) = ab (w1 — wy

ou le module a pu étre omis puisque wy < wy et que Py < P; par définition.
On obtient finalement :

7)2 =Wy a b (w1 — WQ)bil = —Pl _ P2
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Soit :
e |
b= o (5.18)
P2

En définitive la loi de type puissance généralisée s’écrit :

jwi — wl’

P =P — (P —P2) (5.19)

w1 — Wyl

Pour plus de précision, il est souvent utile de travailler sous forme de variables
adimensionnelles. La formule s’écrit alors :

— =1-|1-= L 5.20
Py ( 771) - ( )

La courbe de couple s’en déduit par la relation :
C(w) = Plw)/w (5.21)

L’expérience montre que cet ajustement donne de bons résultats dans la
plupart des cas lorsque I'on est dans le voisinnage du point de puissance nomi-
nale. Malheureusement la qualité de ’approximation se déteriore nettement
aux basses vitesses et s’avere carrément fausse a faible vitesse de rotation.
Dans ces plages, les approximations de type polynome se révelent souvent
supérieures.

Approximation par un polynome

Une autre possibilité pour réaliser une approximation de la courbe de
puissance en fonction de la vitesse est d’utiliser un polynéme. Sous forme
normalisée, cette approximation peut s’écrire de maniere générale :

n
Plw)~ ) aw (5.22)
i=0
A nouveau il est préférable de travailler avec des variables normalisées adi-
mensionnelles.

n
P<w)/PmaI = Z a; (w/wnom)i (523)
i=0
ol P1 = Pz est la puissance maximale du moteur réalisée a la vitesse

nominale w; = wyem. Le couple moteur est donné par :

n

Cw)/C1 > a; (W™ fwho) (5.24)

=0
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ou C; = Py /w; est le couple a la puissance nominale. On remarque immédia-
tement que le couple est infini a une vitesse de rotation nulle si le terme ag
n’est pas nul. On supposera donc toujours :

PO)=0 et ag=0 (5.25)

Genta [4] fait référence aux travaux d’Artomonov [1] qui propose d’utiliser
un polynoéme du troisieme ordre (n=3).

P(w)/P1 = ag + ay (w/wy) + ay (w/w1)* + as (w/w)? (5.26)
Artomonov propose les coefficients suivants pour tous les types de moteur :
ap=0 et az=—1, (5.27)
Pour les moteurs a essence (allumage par bougies), il suggere de prendre :
ap=1, et a =1, (5.28)
Pour les moteurs Diesel, Artomonov préconise les valeurs
a=0,6 et a3 =1,4 (5.29)
si le moteur est a injection indirecte et
ap =0,87 et a3 =1,13 (5.30)

pour les moteurs diesel a injection indirecte.

L’examen des approximations obtenues avec la proposition d’Artomov
montre que le choix des coefficients donne lieu a des approximations assez
grossieres. En reprenant 1'idée d'un polynome du troisieme degré, on peut
imposer réaliser un lissage permettant de prendre en compte les données
connues. On impose d’abord que P(0) = 0 et que P(w1) = Prqz. 11 vient :

apgp = 0
ay + as + az = 1 (531)

On peut encore imposer deux conditions afin de déterminer tous les coeffi-
cients. On impose généralement que la courbe de couple passe par un maxi-
mum en we = we, .. et que ce maximum vaut Ch,qy :

P<w2) = 7)2 = Cma:v WCmaz
dC

v~ -0
dw o
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On peut facilement exprimer ces deux conditions supplémentaires. Pour la
facilité de I’écriture posons ny = wo/wy, il vient :

ay ng + ag na + az ny = Py /Py (5.32)
(05} + 2 as N9 = 0 (533
La solution du systeme d’équations (5.31) - (5.33) nous livre :
-8
as = L] L; 3 (534)
2+2(2) - (2)
o = —2 N9 ag (535)
ar =1+ as(2ns — 1) (5.36)

Malheureusement, les approximations cubiques ne permettent pas d’im-
poser que le régime nominal correspond au maximum de la puissance. Ceci
n’est pas trop grave pour les moteurs Diesel parce que souvent pour ceux-
ci le régime maximal est dicté par le rupteur, mais ceci est plutot génant
pour les moteurs a essence. Pour satisfaire cette condition supplémentaire,
il faut travailler au minimum avec une approximation par un polynome du
quatrieme degré.

Pw)/P1 = ag+ar (w/w) + ay (w/wi)? + as (w/w)? (5.37)
+ ay (w/w)* '

En plus des conditions énoncées précédemment, on peut imposer que la dérive
de la puissance est nulle en wq, soit :

CL1+2(12+36L3+46L4:0 (538)
Les valeurs numériques des coefficients se déduisent alors en résolvant le
systeme linéaire :
ay +az +ag+ag =1
a1+2a2+3a3+4a4 =0
ay Ny + ag N 4 ag ni 4+ agny = Po /Py

a2+2a3n2+3a4n%:0

Exercice 1

Soient les valeurs caractéristiques suivantes du moteur Peugeot XV3 (mo-
teur a essence de 943 cm?) :

Py =33,85kW a ny =6000tr/min
Cy =67,81 N.om a ng = 3000 tr/min
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On calcule d’abord :

wy = 628,30 rad/s

wy = 314,15 rad/s

Py = Cywy = 21,30 kW
Il vient ensuite :

P, /Py = 0,6293

CUQ/(Ul == 0, 5
On peut alors trouver pour 'approximation de type puissance :
o1 2—1
b= 2 = 1,698

7) pr—
Pi1 1,5996 1

On introduit ensuite les valeurs de la puissance pour déterminer le coefficient

A:
Pr— Py 33.85 10° — 21,30 10° L
- = = 722.3410
“ T o wP 628.30 — 314.14| 1,698

Il vient I'expression finale de I'approximation :
P = Pi—alw—wl|
33.85 — 722.34 1079 628.30 — w|"%%® [kW]

Exercice 2

La seconde application concerne un moteur 2.0 litre HDI de PSA. On
dispose seulement des courbes de puissance et de couple (voir Figure 5.5).
On y lit la puissance nominale du moteur vaut 100 kW (a 4000 tr/min) et
son couple maximal est de 320 Nm (& 2000 tr/min). On calcule sucessivement
les coefficients des approximations 1/ de type puissance généralisée et 2/ de
type polynome du troisieme degré.

A la Figure 5.6, on compare les courbes de puissance proposées par les
deux approximations. Les deux courbes passent par la valeur de la puissance
nominale P; en wy. Par contre le polynome n’atteint pas son maximum en
wy. Elle est donc moins précise au niveau de la puissance maximale.

A la Figure 5.7, on compare les courbes de couple proposées par les deux
approximations. La courbe de couple de 'approximation de type puissance
généralisé montre clairement une incohérence aux faible vitesse. L’approxi-
mation polynomiale reste par contre de bonne qualité a basse autour du
couple maximale et méme a des vitesses de rotations inférieures. Elle sera
donc recommandée pour la simulation des accélérations et des reprises.
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Moteur 2.0 HDi - 138 ch (DIN)
2.0 HDi engine - 138 hp (DIN)
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FIGURE 5.6 — Courbes d’approximation de la puissance d’'un moteur 2.0 HDI
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FIGURE 5.7 — Courbes d’approximation du couple d’'un moteur 2.0 HDI a/
Puissance généralisée b/ Polynome de degré 3

5.3 Puissance et effort de traction a la roue

5.3.1 Puissance aux roues

Les courbes de puissance et de couple du moteur étant maintenant con-
nues, on peut prédire la puissance et la force aux roues. La puissance aux
roues est directement liée a la puissance du moteur par la relation :

737‘oues - npmot (543)

Avec n le rendement global de la ligne de transmission. Dans ce rendement
interviennent tous les éléments de la transmission a savoir (voir Figure 5.8) :
— D’embrayage,
— la boite de vitesses,
— le pont,
— les joints cinématiques (joints homocinétiques par exemple) s’il y en
a.
Le rendement global s’écrit donc

n = nembrayage Mvoite 77pont njoints (544)

En premiere approximation, Wong [26] propose d’admettre les valeurs
suivantes :
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Axle ghatt
turning inside each
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FIGURE 5.8 — La ligne de transmission d’un véhicule [5]

— Embrayage a friction seche : Nemprayage = 100%

— Embrayage hydraulique : %emprayage = 90%

— Boite de vitesses en prise directe : My = 98%

— Boite de vitesses en prise indirecte : 705 = 95%

— Ligne de transmission et pont : Mpon: = 95%

— Joints cinématiques : 7jpints = 99%
mais une analyse plus fine permet d’obtenir des valeurs de rendement plus
optimistes comme on peut le voir par la suite.

Embrayage

Une fois en contact, un embrayage a friction seche n’admet plus de glis-
sement relatif et ne consomme pas d’énergie en fonctionnement normal :

Nembrayage = 100 %

Il n’en est pas de méme pour un embrayage hydraulique, comme on en
place sur les transmissions automatiques. Le principe d’un embrayage hy-
draulique est rappelé a la Figure 5.11. De coté moteur, un impulseur joue le
role d'une pompe centrifuge et communique une certaine vitesse et quantité
de mouvement au fluide. Du c6té récepteur, la turbine recoit le fluide sur
ses aubes et covertit la quantité de mouvement en rotation et en puissance
mécanique. Dans les versions modernes, le coupleur hydraulique comporte
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FIGURE 5.9 — Embrayage a friction seche

F1GURE 5.10 — Fonctionnement d’un embrayage a friction seche
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Turbine

Impeller

FIGURE 5.11 — Principe de fonctionnement d’'un embrayage hydraulique
d’apres Gillespie [5]

également un stator que I'on peut soit laisser tourner librement soit bloquer
en fonction des conditions. Le stator permet de rediriger le fluide a la sortie de
la turbine eu niveau de ’axe de rotation et de lui conférer un vecteur vitesse
meilleur pour l'incidence sur les aubes d’entrée de 'impulseur. Ceci permet
d’améliorer le rendement en réduisant les pertes pour des ratios importants
entre la vitesse de rotation de sortie et d’entrée.

Par définition, ’embrayage hydraulique travaille toujours avec un léger
glissement relatif, ce qui se traduit par un rendement nécessairement inférieur
a 100 %. La Figure 5.12 extraite de Gillespie [5] donne une idée du rende-
ment de I’embrayage hydraulique en fonction de la vitesse relative de ’arbre
d’entrée et de sortie. Pour des calculs rapides, on peut prendre :

Tembrayage ~ 90 %

en admettant un glissement d’environ 90 %.

Boite de vitesses

Une boite de vitesses manuelle est classiquement composée d'un axe
d’entrée, d’'un axe de sortie et d’'un axe intermédiaire. La réduction s’ef-
fectue en deux étages. La premiere paire d’engrenages opére une premiere
réduction entre I'arbre d’entrée et ’arbre intermédiaire. Ensuite plusieures
paires d’engrenages sont positionnées entre ’arbre intermédiaire et 'arbre
de sortie. Seule une paire d’engrenages, au plus, est active a chaque instant.
La sélection de la paire d’engrenages s’effectue grace a une tringlerie. Un
baladeur muni de crabots connecte la rotation de la roue dentée a ’arbre de
sortie. A tout instant un rapport de marche avant met en jeu deux paires
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FIGURE 5.12 — Courbe de rendement d’'un embrayage hydraulique d’apres
Gillespie [5]
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FIGURE 5.13 — Boite de vitesse manuelle
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FIGURE 5.14 — Schéma de principe d’une boite de vitesse manuelle

d’engrenage sauf dans le cas d'une prise directe ol un embrayage connecte
directement ’arbre d’entrée et ’arbre de sortie si ceux-ci le permettent parce
qu’ils sont placés bout a bout.

Selon Henriot [9], un engrenage de bonne qualité a un rendement compris
entre 98, 5% et 99%. Dans les boites de vitesses courantes, il y a une double
réduction, sauf en prise directe. On obtient ainsi :

Mboite = 0,97...0,98 =~ 0,975 pour un rapport normal

Moite = 1 en prise directe

Pont

Dans le cas d’une transmission avec un moteur longitudinal et un renvoi
d’angle, on utilise tres souvent un couple hypoide dont 'avantage est de
permettre un déport de 'arbre de transmission vers le bas, mais ce déport se
fait au détriment du rendement. On admet dans ce cas

Npont = 0,975

Cette disposition longitudinale du moteur rend la prise directe possible.

Dans les véhicules a moteur transversal et traction avant, la transmis-
sion ne comporte pas de renvoi d’angle et le différentiel est réalisé avec un
engrenage classique de sorte qu’on admet que :

Npont = 0, 9875
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FIGURE 5.15 — Schéma d’un différentiel
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FIGURE 5.16 — Principe de fonctionnement d’un différentiel
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Par contre, dans cette disposition du pont il est impossible d’obtenir une
prise directe pour les boites de vitesses.

Estimations des rendements

Sur la base des estimations des rendements des différents composants de la
ligne de transmission, on peut mener une estimations des rendements cumulés
de la ligne de transmission. Ces valeurs sont livrés au tableau suivant :

Embrayage Rapport Moteur longitudinal | Moteur transversal
Mécanique Normal 0,95 0,96

Prise directe 0,975 X
Hydraulique Normal 0,86 0,865

Prise directe 0,88 X

5.3.2 Forces de propulsion aux roues
Boite manuelle

Considérons d’abord le cas d’une boite manuelle avec un embrayage a
friction seche. On déduit aisément I’effort aux roues des considérations précé-
dentes. Pour cela il suffit de tenir compte des divers rapports de réduction
vitesse.

Pour rappel on définit le rapport de réduction ¢ comme le rapport entre
la vitesse de rotation d’entrée et la vitesse de rotation de sortie :

Win

1=

(5.45)

Wout
Ce rapport est supérieur a 1 pour un réducteur de vitesse. La vitesse de

rotation étant réduite au travers de la boite de vitesses et du pont, le rapport
de réduction global de la vitesse de rotation entre ’arbre moteur et ’arbre
des roues est :

i = lpoite Z-pomf (546>

et
Wmot = iwroues (547>

Par ailleurs, les puissances aux roues et au moteur s’écrivent :

Proues = Froues v (548)

et
Pmot = Cmot Wmot (549>
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Au rendement pres, la conservation des puissances s’écrit :

Froues v =7 Cmot Wmot

11 vient :

w
Froues =7 Cmot ZjOt (550)
Or la vitesse du véhicule est liée a la vitesse de rotation des roues par le

rayon de roulement effectif des pneus R..

V = Wroues Fe (5.51)

Le rayon effectif de la roue R, est inférieur au rayon géométrique extérieur
de la roue considérée comme rigide. Il est également supérieur au rayon R,
du pneu sous charge. D’apres Genta [4], pour des pneumatiques a carcasse
radiale, R; est de I'ordre de 92% du rayon rigide tandis que le rayon effectif de
roulement R, vaut environ 98% du rayon extérieur. Par ailleurs, on néglige
également le glissement longitudinal du pneumatique SR. Celui-ci est défini
comme le rapport :
wR,

Vv

En effet la mécanique des pneumatiques requiert que toute accélération ou
tout freinage s’accompagne d’une vitesse de rotation différente entre le pneu
et la vitesse d’avance. En roue libre, ce glissement longitudinal est nul. Pour
des phases d’accélération ou de freinage en régime habituel, ce glissement est
de l'ordre de 2 a 5 %. Si on voulait en tenir compte on devrait écrire :

R,
= Wroues
1+ SR

SR = 1

Cette formule suggere qu’une maniere équivalente de voir les choses serait
de considérer que le rayon effectif de roulement n’est plus R., mais bien
R./(1+SR) lors des phases d’accélération et de freinage. Dans cette premiere
étude, cette correction est souvent négligée.

On a donc la vitesse linéaire du véhicule en fonction de la vitesse de
rotation du moteur :

R,
V = — Wmot (552)
]

On appelle le rapport R, /i la longueur de transmission, car il indique de
combien de metres on avance par radian (ou plus souvent par de tour) de
moteur. Un rapport de boite est plus long qu'un autre si son rapport R./i
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est plus long. Il n’est pas rare que I'on définisse la longueur de transmission
en donnant la vitesse linéaire par unité de vitesse du moteur. Par exemple,
si on dit que dans le quatrieme rapport on fait 30 km/h pour 1000 tr/min,
on a:

R, 30/3,6
He 9D _ 07958
i 1000 27/60 "

En injectant le résultat (5.52) dans I’équation (5.50), on en tire la force
QU TOUES

Wmeot [/

———— = 1 Chot = 5.53
wrouesRe 7 ' ( )

Froues =1 Cmot R

La force aux roues est au rendement pres égale au couple moteur divisé par
la longueur de transmission.

5.3.3 Diagramme des forces aux roues

Boite manuelle et embrayage a friction seche

Avec les relations (5.52) et (5.53), on peut tracer le diagramme de la force
aux roues F,.es(v) a partir de celui de C'(w). Pour tracer ce graphe de la
force aux roues en fonction de la vitesse, on calcule d’abord la vitesse de
rotation du moteur en fonction de la vitesse d’avance v :

Wmot = 1 Wroues = U

R

de sorte que on peut évaluer le couple développé par le moteur a cette vitesse
d’avance : ,

)

R,

Ensuite on calcule la force aux roues a partir des couples du moteur :

Cmot(“mot) — C’mot(v

Froues = N5

En résumé pour tracer le diagramme de F.pe5(v) esquissé a la Figure 5.17
a partir de celui de C'(w) :
— On multiplie I’échelle des abscisses w par R, /i pour obtenir la vitesse
d’avance du véhicule v,
— On contracte I’échelle des ordonnées C'(w) par le rapport 1 i/ R, pour
obtenir la force a la jante Fj,yes.
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N F(V)

7

v

FIGURE 5.17 — Courbes de force a la roue

On peut également tracer la courbe de puissance a la roue en fonction de
la vitesse v. Dans ce cas, la puissance étant conservée au rendement pres par
la ligne de transmission, la courbe de puissance moteur n’est pas déformée
dans le sens des ordonnées. Par contre les abscisses subissent la méme trans-
formation que précédemment. On a :

1
P = 0 Puot(V—
roues n mot( R@)

Il apparait clairement que les caractéristiques de la transmission avec em-
brayage avec friction seche ne modifient par ’allure des courbes de puissance
et de couple. Les transformations n’affectent que les proportions. En parti-
culier, les points de puissance maximale et de couple maximum restent des

maximums de la courbe de puissance aux roues et de la force aux roues.

Pour les différents rapports de boite, on trouve une famille de courbes
telle que celles qui sont esquissées a la Figure 5.18. On peut également tracer
les courbes de puissance a la roue pour les différents rapports et on obtient la
situation de la Figure 5.19. L’enveloppe supérieure des courbes de puissances
a la roue pour les différents rapports de boite tend a recréer une courbe
de puissance constante. De méme ’enveloppe des courbes des forces a la
roue pour les différents rapports de boite tend a produire une hyperbole
inversement proportionnelle a la vitesse (courbe de puissance maximale) :

P(v) 21 Prnaa (5.54)
Froues (’U) ~n Pmaz/v (555)

Courbe enveloppe des forces aux roues

La Figure 5.18 donnant la force a la roue pour différents rapports de
réduction suggere que la boite de vitesse permet de recréer 'apparence d’une
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Puissance moteur
*~constante

F1GURE 5.18 — Courbes de forces a roues pour différents rapports d’une boite
manuelle avec un embrayage a friction seche

N
Proues(v)
n Pmax

\'

FI1GURE 5.19 — Courbes de puissance a la roue pour une boite manuelle
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motorisation capable de produire une puissance contante dans une large plage
de vitesse du véhicule. Cette hypothese peut étre facilement démontrée de la
maniere suivante.

Supposons que la puissance du moteur, manette des gaz completement
ouverte (WOT) soit donnée par un polynéome du troisieme degré :

Pm = lem + Pgwfn + P3(A)§n

Le couple moteur est donné par :

Des lors la force a la roue s’écrit :

1
Froues = Cm_
n R,
1
= U[Pl + Pgu}m + P3w72n]ﬁ

En tenant compte maintenant de la relation entre la vitesse du véhicule et
de la vitesse de rotation du moteur au moyen de la longueur de transmission

r=1/R.

on trouve
Froues - P P (= Ps (= e
nlP + 2(R’U)+ 3(RU)]R
(

)+ 7]P2< Yo+ 0P

= P,
1 1(Re R. R.

) v
Il s’agit donc aussi d'un polyndéme du second degré en la vitesse d’avance du
véhicule dont les coefficients sont modifiés par le rapport de réduction 1.

Cherchons a présent la courbe enveloppe de la famille des courbes de force
aux roues F,,.s(i/R.) pour tous les rapports de réduction i. L'hypothese que
I'on souhaite démontrer est que cette courbe enveloppe générées par tous
les parametres i/ R, recrée une courbe de motorisation idéale de puissance
maximale constante : A

Froues = anlll"

()

Pour cela éliminons le parametre i/ R, entre les courbes apres avoir identifié
I’ensemble des points qui maximisent la force aux roues pour chacune des
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vitesses données v. Dérivons l'expression de la force aux roues par rapport
au rapport de réduction, la vitesse v étant figée :

aFroues
=0
01
11 vient
OFoues P 21 372 9
BY = U(E)+UP2R—EU+77P3R—§U =0
P 2 . 3v? 9
= (TIE)JF(TZ%R—E)Z JF(TIP?)R—Z,)Z =0

Il s’agit d’une équation du second degré en ¢ dont on peut facilement extraire
la solution. Pour plus de facilité, on peut retravailler la forme de I’équation.
En faisant un peu d’algebre on trouve successivement :

P, 2v 30?2

. .2_
(Uﬁe) + (nszZ)Z +(77P3R_§)Z =0

s P +2P 1 3p (L2 =0

R R,
& P+ 2Px+ 3Pz =0

en notant x = 7*. La solution de I'équation est donnée par :
€

—P,+ /P — 3P P
3P

¥ =

Etant donné que la solution doit étre positive (vi/R. > 0) et que on a P3 > 3
par la forme expérimentale de la courbe de couple qui possede une concavité
vers le bas, seule la solution a un sens :

<U’i)* o —P2+\/P22—3P1P3
R, 3P;

En substituant cette valeur dans ’expression de la force aux roues, on obtient
le lieu, c’est-a-dire la courbe enveloppe.

- nhP vi, nP o vi,, nkFP vi,,
F’roues = — 75 - \5 - \F5
v (Re) + v (Re) + v (Re)
n v, Vi, Vi,
= (=) |P + P (= Py (—
L | mGD R
n—PQ—{—\/ﬁ —Pg—l—\/ﬁ —P2+\/ﬁ2
= ———— |P + P (———— Py (—————
v 3D [1+ 2 (3 ) B

avec p = PQ2 — 3P P
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Cette équation peut se simplifier quelque peu avec un peu d’algebre. En
particulier la derniere paranthese devient :

—P+./p —-P,+\/p
P+ P —;P VP 1+ P (—;)P \/_)2
3 3

1
= opz OPF + 3BPy (=P+/p) + Py (2P = 3PP — 2P2\/p)]
3
1
= opz (9P1P = 3PPy + 3P,Psy/p + 2P} Py = 3PP} — 2P Py /)]
3
1
= —5 [6PP] — PiPs + PyPs\/p)
9P}
1
= — [6PPs — P} + Py \/p]
9P,

On trouve donc finalement

. —P+p 1
Froues = g ?’)Pg\/—Q_Pg [6P1P3 _P22+P2\/ﬁ]
n
3
n P 6P P
_ P ~ P
v27P32( 2+‘/ﬁ)( P, 2 VP

avec p = P} — 3P, Ps

Ce qui correspond a I’équation de la force aux roues d’une motorisation idéale

~
F _ Pmaz
roues — 1]

v
de puissance P,

. P,
Prae =
27 P?

6P, P
(P, — \/ P} — 3P\ P;) (P2 — \/P? 3PP — — 3)

2

Boite automatique

Dans le cas des boites automatiques avec un embrayage hydraulique,
le développement réalisé précédemment doit étre considérablement révisé a
cause du glissement inhérent a I’embrayage hydraulique et a ’amplification
du couple comme cela est illustré a la Figure 5.20. Le glissement et ’amplifi-
cation du couple modifient donc I'allure des courbes de couple et de puissance
du moteur comme cela est montré a la Figure 5.21.
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FIGURE 5.20 — Caractéristiques d'un embrayage hydraulique d’apres [26]
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FIGURE 5.21 — Courbes de force a la roue, pour une boite automatique avec
un embrayage hydraulique d’apres [26]
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Fig. 3.3 Power requirements of a full-size passenger car as a function of speed.
(Reproduced with permission of the Society of Automotive Engineers from reference
3.1)

FIGURE 5.22 — Puissance des forces de résistance en fonction de la vitesse
d’avance d’apres [206]

5.4 Forces de résistance a I’avancement

L’avance du véhicule est entravée par différentes forces de résistance a
I’avancement. De maniere intuitive, la premiere est la force de pesanteur que
I’'on doit vaincre en cote, situation dans laquelle il faut gagner de 1’énergie
potentielle. Mais méme a plat, le véhicule est confronté & une résistance
aérodynamique et a une résistance au roulement. La force aérodynamique
est la force nécessaire pour modifier I’écoulement du fluide autour la voiture,
tandis que la force de résistance au roulement recouvre toutes les dissipations
d’énergie due au roulement : déformation dans les pneumatiques, dans les
suspensions etc. A faible vitesse, c’est la force de résistance au roulement qui
est prépondérante. La situation s’inverse lorsque la vitesse augmente pour
mener a une prépondérance de la force aérodynamique a hautes vitesses.
Pour une voiture, ce croisement a lieu pour une vitesse de 80 km/h environ.
Pour les poids lourds, elle survient a tres haute vitesse tandis que pour les
véhicules légers, il peut déja survenir pour 20 a 30 km/h.

Avec I'importance grandissante des économies d’énergie et la réduction
des émissions de polluants, il est devenu de plus en plus important de réduire
la demande énergétique du véhicule. A cette fin, les recherches et les déve-
loppements dans les véhicules ont pour objet de réduire les pertes aérody-
namiques, mais aussi toutes les pertes proportionnelles au poids du véhicule
a savoir les pertes dues aux forces de résistance au roulement, la résistance
de pente et les forces d’inertie.
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FIGURE 5.23 — Ecoulement autour de la surface d’une voiture [5]

5.4.1 Forces aérodynamiques

L’écoulement de 'air autour du véhicule en mouvement donne naissance
a des forces aérodynamiques qui peuvent étre tres importantes spécialement
a haute vitesse. Le véhicule est un corps peu fuselé, avec des décollements
importants de I’écoulement en haut de la lunette arriere, la formation de
tourbillons, etc. L’effet de sol modifie fortement 1’écoulement. Par ailleurs,
la rotation des roues crée un écoulement local qui interfere fortement avec
I’aérodynamique générale du véhicule. L’aérodynamique interne pour le re-
froidissement du moteur et du systeme de conditionnement d’air augmente
également la résistance.

La résistance aérodynamique provient de deux sources. La premiere est
I’écoulement de I’air autour de ’extérieur du véhicule ; c’est ’aérodynamique
externe du véhicule. La seconde provient de I’écoulement interne au véhicule :
i.e. écoulement a travers le compartiment moteur, a travers le systeme de ra-
diateur et le flux d’air a l'intérieur de ’habitacle pour le refroidissement, le
chauffage, la climatisation, et la ventilation; c’est ’aérodynamique interne.
Des deux sources la premiere est la plus importante. Elle compte pour en-
viron 90 % de la résistance aérodynamique totale présentée par une voiture
automobile.

L’écoulement de I’air autour de la carrosserie produit des contraintes nor-
males de pression et des contraintes tangentielles de cisaillement sur la surface
du corps. En conséquence, on distingue dans la résistance aérodynamique
deux composantes, I'une généralement appelée trainée de forme ou de pres-
sion et I'autre trainée de friction. La trainée de forme est due a une résultante
des pressions qui agit en sens inverse du mouvement. La trainée de fric-
tion est due a l'effet de viscosité du fluide dans les couches limites qui se
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FIGURE 5.24 — Définition des efforts sur une automobile [5]

développent autour de la surface du corps. Pour les véhicules automobiles qui
sont généralement peu élancés et ont un fini de surface habituel, la trainée
de forme est de loin la plus importante. Elle peut contribuer jusqu’a 90 % de
la trainée totale. Pour les véhicules tres allongés tels que les trains, et méme
les bus ou les camions avec remorque, c¢’est I'inverse. On notera toutefois que
I’énergie perdue dans le sillage du véhicule et 1’énergie dépensée pour créer
les tourbillons générés par le véhicule ne sont pas a considérer en supplément,
mais sont des manieres alternatives de considérer les trainées de pression et
de friction.

Expression des forces aérodynamiques

Soit S la surface frontale du véhicule, L I'empattement du véhicule, ¢ la
voie du train roulant, p la masse volumique de 'air et V' la vitesse relative
totale du véhicule par rapport a l'air. On peut écrire V = v, + v avec v, la
vitesse du vent de face et v la vitesse du véhicule par rapport au sol.

Les aérodynamiciens ont ['habitude d’écrire les forces et moments résul-
tants de 'action de I’écoulement du fluide sur le corps au moyen de quantités
adimensionelles, appelées coefficients aérodynamiques. On peut montrer grace
aux théoremes de Vaschy-Buckingham sur les nombres adimensionnels que
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I’on peut écrire :

1

F, = 5p V2Sa, (5.56)
F, = %,0 Vs o, (5.57)
F, = %p ViSO, (5.58)
et
M, = %p ViStQC, (5.59)
M, = %p VS LC, (5.60)
N, = %p V2SLC, (5.61)

Les coefficients aérodynamiques utilisés en automobile portent respective-
ment les noms de coefficient de force longitudinale C,., coefficient de force
latérale Cy, coefficient de force normale C., coefficient de moment de roulis
C}, coefficient de moment de tangage C, et coefficient de moment de lacet

Ch.

Ces coefficients sont tres difficiles a obtenir de maniere précise par calcul
et sont généralement déterminés de maniere expérimentale par des essais en
soufferie.

On remarquera en outre que les moments sont exprimés par rapport a un
point de référence situé a mi empattement entre les roues et au niveau du
sol (voir figure 5.24). En effet lors des études aérodynamiques en soufflerie,
le centre de masse du véhicule n’est pas connu. Seule une référence purement
géométrique de la carrosserie est disponible. La conversion des grandeurs
dans les axes liés au centre de masse est obtenue au moyen du théoreme de
transport.

Expression des forces de trainée

En général pour I’étude des performances, on ne considere qu’un mou-
vement rectiligne du véhicule en ignorant les vents latéraux. Des lors on
se contente de considérer les forces de trainée, c’est-a-dire des forces aéro-
dynamiques selon la direction d’avance du véhicule, de sorte que la résistance
aérodynamique s’écrit :

1
Fatro = 5p V2SC, (5.62)
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FIGURE 5.25 — Définition de la surface frontale du véhicule (maitre couple)

Pour les véhicules automobiles, la SAE recommande de prendre la section
S comme étant la section du véhicule projetée dans la direction d’avance, en
incluant les pneumatiques et les parties sous la voiture. (Voir Figure 5.25).

Cette surface frontale n’étant pas toujours connue, elle peut étre ap-
prochée de maniere assez valable par la formule dite de Paul Frere :

S ~ ¢ht (5.63)

ou h et t sont les hauteurs et largeurs de la surface frontale du véhicule
projetée et 1) est un coefficient de corrélation qui dans I’état de la technologie
varie entre 0,80 et 0,95. Pour les voitures modernes on préconise ¢ = 0.83.

Alternativement Wong [26] propose une formule obtenue par corrélation
entre la surface frontale et la masse pour un grand nombre de voitures dont
la masse se trouve entre 800 et 2000 kg :

S ~ 1.6 + 0.00056 (m — 765) (5.64)

avec la surface S frontale exprimée en m? et la masse m en kg.

La Figure 5.26 et la Table 5.4.1 donnent quelques coefficients de trainées
typiques pour des formes simples et des automobiles.

Origine des forces aérodynamiques

Etant donné les nombres de Mach et de Reynolds, 1’écoulement autour
des voitures peut-étre considéré comme incompressible et non visqueux, sauf
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FIGURE 5.26 — Coefficients de trainée pour différentes voitures [5]
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FIGURE 5.27 — Coefficients de trainée pour différents types de véhicules
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Vehicle Type

Drag coefficient

Passenger Car

Vans

Convertible

Buses

Tractor - semitrailer
Truck-trailers
Motorcycles

0.3 - 0.52
0.4 - 0.58
0.5-0.7
0.5-08
0.64 -1.1
0.74 -1.0
0.6 -0.7

TABLE 5.1 — Coefficient de trainée pour différents types de véhicule

FIGURE 5.28 — Visualisation des lignes de fluides autour du véhicule

195
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FIGURE 5.29 — Décollement de la couche limite sous 'effet d’un ralentisse-
ment de ’écoulement et d’un gradient adverse de pression

FIGURE 5.30 — Naissance de a trainée autour du véhicule

dans les couches limites. Pour ces écoulements, la loi de Bernoulli s’applique
1
pr=p+ §pV2 = C'ste (5.65)

Les effets de viscosité sont confinés a la couche limite.

En appliquant I’équation de Bernoulli (5.65), on constate 1’apparition
d’un point de stagnation a l’avant du véhicule avec une zone de surpres-
sion. Comme observé a la Figure 5.28, I’écoulement s’écarte ensuite pour
contourner le véhicule par le dessous et surtout par le dessus. Cela entraine
une mise en vitesse de 1’écoulement et par conséquent une diminution de
la pression. Globallement la mise en survitesse sur le toit du véhicule étant
plus importante que sous le plancher, on mesure un effet net de déportance
et ’écoulement donne lieu a une force orientée vers le haut. Si I’écoulement
était idéal, les lignes de fluide se resserreraient a I’arriere du véhicule et une
zone du surpression et un point de stagnation serait présente a l’arriere.
Malheureusement, a cause du ralentissement del I’écoulement, on assiste a
un décollement de la couche limite au niveau de 'arriere, au largage de tour-



5.4. FORCES DE RESISTANCE A ’AVANCEMENT 197

1Cp

© BASELINE (NO LIP)
O34mm. LIP

0.0+

1.0

PRESSURE COEFFICIENTS PLOTTED NORMAL TO SURFACE

FIGURE 5.31 — Distribution de pression le long de la ligne médiane d’une
voiture [5]

billons et a une chute de pression a ’arriere du véhicule a cause de la remontée
d’air calme. En effet le ralentissement de I’écoulement conduit a un gradient
adverse de pression (voir Figure 5.29) qui déstabilise la couche limite et en-
traine sa séparation de la paroi. La présence d’une zone de haute pression
sur la face avant et de basse pression a ’arriere produit une résultante nette
des forces de pression dirigée vers I’arriére et une résistance a ’avancement,
appelée trainée aérodynamique (Voir Figure 5.30.

L’explication qui vient d’étre livrée est fondée sur une analyse bidimen-
sionnelle dans le plan médian du véhicule. Lorsque 1’'on considere la nature
3D de I'écoulement (voir Figure 5.32), le phénomene de décollement et de
trainée est amplifié, car le décollement de 1’écoulement a lieu non seulement
dans le plan vertical mais aussi sur les cotés du véhicule. Lorsque ’angle de la
plage arriere grandit, les lignes de courant latérales peuvent étre également
aspirées dans la dépression arriere et donner naissance a des nappes tour-
billonaires. On observera I'importance du dessin de l'arriere du véhicule et
singulierement du coffre, de la descente de toit et des arrétes latérales.

La Figure 5.33 dresse le bilan des contributions de chaque partie du
véhicule sur la trainée globale (ici Cx = 0.42). On voit immédiatement que
la partie la plus importante (ici 65%) de la trainée provient de la carrosserie
(avant, arriere, dessous, friction). On pointe ainsi I'importance du soin a ap-
porter a ’arriere pour mieux controler les décollement et réduire la trainée. Le
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FIGURE 5.32 — Développement d’unsysteme de tourbillons 3D autour du
véhicule [5]

DRAG COEFFICIENT TYPICAL
COMPONENT VALUE
Forebody 0.05
Afterbody 0.14
Underbody 0.06
Skin Friction 0.025
Total Body Drag 0.275
Wheels and wheel wells 0.09
Drip rails 0.01
Window recesses 0.01
External mirrors 0.01
Total Protuberance Drag 0.12
Cooling system 0.025
Total Internal Drag 0.025
Overall Total Drag 0.42'
VEHICLE OF THE 1980s
Cars 0.30-0.35
Vans 0.33-0.35
Pickup trucks 0.42-0.46

! Based on cars of 1970s vintage.

FIGURE 5.33 — Contributions des différentes parties d’'une voiture a la trainée
aérodynamique totale [5]
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FIGURE 5.34 — Trainée liée a la rotation des roues

lieu et I'importance de la zone de séparation influencent évidemment tres fort
les forces aérodynamiques dont la trainée et la portance. Plus cette zone est
petite, plus la trainée est réduite. Par contre il est moins intuitif de constater
qu’une part non négligeable de la trainée est imputable aux roues (21%), aux
détails de la carrosserie (7%), et a 'aérodynamique interne (6%). Ces points
offrent aussi un large potentiel de réduction de la trainée pour les ingénieurs.

La rotation des roues contribue fortement a la trainée, car elle est une
source de turbulence dans 1’écoulement et de recirculation de l’air. Pour
améliorer la performance aérodynamique, il faut couvrir les puits de roue
et diminuer 'espace entre les roues et les garde boue (Voir Figure 5.34).

Le systeme de refroidissement lui aussi a un impact majeur sur la trainée.
En effet ’air qui entre dans le compartiment moteur est arrété sur les parois
du moteur et exerce une pression aérodynamique importante (Voir Figure
5.35). L’écoulement y est tres chaotique. La situation peut étre améliorée
en concevant 'aération afin de permettre au fluide de s’écouler a travers
le moteur et d’en ressortir facilement. Un bon design consiste a réduire au
minimum les prises d’air en fonction des besoins pratiques de refroidissement
de la motorisation et de 1’échange de chaleur avec 1’écoulement (Voir Figure
5.36).

Les détails de carrosserie ont un impact non négligeable sur la trainée
globale comme le montre la Figure 5.37. Ils méritent donc une attention
particuliere, car ils peuvent induire des petits décollements. Des contours
aussi lisses que possible sont importants pour la trainée mais aussi pour la
réduction des bruits aérodynamiques.
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FLOW SPREADS

® FLOW STAGNATION

FIGURE 5.35 — Influence du systeme de refroidissement du moteur sur la
trainée [5]

®eO0 ®OO

F1GURE 5.36 — Influence du design du systeme de refroidissement sur la
trainée [5]
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5.4.2 Forces de résistance au roulement

Les forces de résistance au roulement recouvrent des effets provenant de
différentes sources :

— le travail de déformation des pneumatiques,

— la déformation du terrain (surtout s’il est meuble),

— le frottement des roulements, des paliers, etc.

— le travail de la suspension,

— les défauts d’alignements . ..
De maniere générale, les forces de résistance étant liées au travail de défor-
mation des pneumatiques ou des suspensions, elles sont proportionnelles au
poids sur la roue. L’expérience montre qu’elles peuvent s’exprimer selon le
modele :

‘FRR = frrF. = fRng‘ (5.66)

ol le coefficient de proportionnalité frr est appelé coefficient de résistance
au roulement.

La premiere source de la résistance au roulement est I'hystérésis des
matériaux visco-élastiques constituants le pneumatique lors de la déformation
cyclique qui survient au cours du roulement. Il y a néanmoins d’autres causes
telles que les frictions locales et les glissements locaux dans I'aire de contact,
la circulation de 'air a l'intérieur du pneu et 'effet de ventilation du pneu
sur l'air qui I’entoure, mais ces effets restent secondaires. A titre d’exemple,
Wong [26] rapporte que des études ont pu déterminer quelles étaient les frac-
tions d’énergies dissipées par les différentes sources pour des vitesses allant
de 128 a 152 km/h. 90 a 95 pourcents de 1'énergie dissipée étaient impu-
tables a I’hystérésis des matériaux du pneu, 2 a 10 % étaient perdus dans les
frictions et 1,5 a 3,5 % étaient perdus dans la résistance de 'air. En ce qui
concerne la répartition de la perte par hystérésis dans le matériau, une étude
sur des pneus de camions a montré que la bande de roulement et la ceinture
contribuaient pour 73 %, les flancs pour 13 %, les épaulements compris entre
les flancs et la bande de roulement pour 12 % et les tringles pour 2 %.

Origine des forces de résistance au roulement

Quand le pneu roule, la carcasse subit des cycles de traction - compression
dans l'aire de contact de sorte que la pression dans la premiere moitié de 'aire
de contact est supérieure a la pression dans la partie arriere. La situation est
illustrée a la Figure 5.38. La résultante des pressions F, est des lors située
en avant du point projection du moyeu de la roue dans l'aire de contact. Ce
décalage Ax de la résultante des forces verticales donne lieu a un moment
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’Deformation ‘ Elastic return

FIGURE 5.38 — Répartition des forces de pression dans I’empreinte d’un pneu
et explication de la résistance au roulement [4]

M, = —F, Ax autour de l'axe de rotation de la roue appelé moment de
résistance au roulement. Comme en conditions de roulement libre, il n’y a
pas de moment appliqué, I'entretien du mouvement requiert ’application
d’une force horizontale. Pour s’en convaincre, il suffit de remarquer que le
moment de résistance au roulement est équivalent a I’application d’une force
horizontale dans 'aire de contact. Si on suppose en toute généralité qu’on a
également un moment M de résistance au roulement provenant des pertes
aérodynamiques et des frictions dans les paliers et roulements, il vient :

_Fz AZL‘—Mf
Re

Fpr = (5.67)

Puisque la résultante verticale équilibre le poids sur la roue, on a F, = mg.
L’équation (5.67) montre immédiatement que la force de résistance au rou-
lement est proportionnelle (si on néglige les contributions des forces aérody-
namiques et des pertes dans les roulements) au poids sur la roue :

—F, Ax Azx
Fpp=—2""=_""F =— F, 5.68
RR R R frr ( )

Cette équation fait apparaitre le coefficient de résistance au roulement fgrg.
En pratique, le coefficient de résistance au roulement, rapport entre la force
de résistance au roulement et la force normale, englobe toutes les propriétés
et les phénomenes physiques compliqués qui existent entre le pneu et le sol.
La prédiction par calcul de celui-ci est extremement difficile. Elle est toujours
déterminé par voie expérimentale.
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FIGURE 5.39 — Résistance au roulement pour des pneus radiaux et diagonaux
en fonction de la vitesse [4]

Variations des forces de résistance au roulement

Le coefficient de résistance au roulement f dépend de nombreux facteurs
comme la vitesse d’avance v, la pression de gonflage p, la force normale ap-
pliquée F, les dimensions du pneumatique et de I’aire de contact, la structure
et les matériaux du pneumatique, la température de fonctionnement 7', les
conditions de route et également 1’application de forces de traction / freinage
F, ou de les forces latérales Fj,.

La résistance au roulement est affectée par la structure du pneu : la
résistance au roulement des pneus a carcasses radiales est plus faibles que
celle des pneus a carcasse diagonale comme le montre la Figure 5.39.

La résistance au roulement est beaucoup plus basse sur des surfaces dures
et lisses. (Voir Figure ?77?). Le Tableau 5.4.2 donne quelques valeurs typiques
du coefficent de résistance au roulement sur des sols de différentes natures.
Alors que sur des sols rigides, le coefficient de résistance au roulement frgr
est de 'ordre de 0.01, il peut augmenter d’un ordre de grandeur sur des sols
meubles avec beaucoup d’aspérités.

Les conditions opérationnelles affectent également la résistance au roule-
ment. Celle-ci diminue avec I'augmetation de la pression de gonflage pour les
revétements durs mais elle augmente avec la pression sur des sols meubles.

La résistance au roulement dépend également de la vitesse. Aux basses
vitesses, la résistance au roulement reste stable et quasi constante. Aux
hautes vitesses, il y a apparition de vibrations et d’ondes de déformation
stationnaires (voir Figure 5.41). Ces ondes entrainent des pertes d’énergie
supplémentaires, des dissipations de chaleur et une usure accélérée. On a pu
déterminer qu’il existe une vitesse seuil dont ’ordre de grandeur est donnée
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FI1GURE 5.40 — Influence de la nature du sol et de la pression de gonflage sur
la résistance au roulement [26]

Road Surface Coeflicient of Rolling Resistance
Pneumatic car tires on
Large set pavement 0.015
Small set pavement 0.015
Concrete, Asphalt 0.013
Rolled gravel 0.020
Tarmacadam 0.025
Unpaved road 0.05
Field 0.10 - 0.35
Pneumatic truck tires on
Concrete, Asphalt 0.006 - 0.010
Strake wheel in the fields 0.14 - 0.24
Track-type tractor
In field 0.07 - 0.12
Railways
Wheel on rail 0.001 - 0.002

TABLE 5.2 — Coefficient de Résistance au Roulement pour différentes surfaces
selon Bosch [2]
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FIGURE 5.41 — Développement d’ondes stationnaires au-dela d’une certaine
vitesse [4]

par \/F;/p; ou F; est la tension dans la bande de roulement et p; est la den-
sité de la bande de roulement. Au-dela de la vitesse seuil, la résistance au
roulement augmente rapidement.

Pour tenir compte des conditions opératoires que sont la pression de gon-
flage et la force verticale sur le pneu, la S.A.E. propose la formule empirique
suivante pour tenir compte de l'effet de la vitesse v et de la pression de
gonflage p :

K’ 5.510°+90 F, 1100 + 0.0388 F,
o= (5.1 + i + i U2) (5.69)

1000 p p

avec K’ qui vaut 1 pour les pneus conventionnels et 0.8 pou les pneus radiaux.
La vitesse est exprimée en m/s, la pression en Pa (N/m?) et la force normale
en Newton (N).

De maniere générique, on propose d’utiliser la formule suivante qui en-
globe les autres expressions :

f=f+ for? (5.70)

Remarque : on peut toutefois noter que la pression de gonflage de chaque
pneu est déterminée par des considérations de conception en fonction de la
force normale F, de sorte qu’il n’est, en général, pas question d’augmen-
ter substantiellement la pression de gonflage pour diminuer la résistance au
roulement.

Forces de résistance due a la pente

Ainsi qu’on a pu le montrer lors de la présentation des équations du
mouvement longitudinal du véhicule, la pente introduit une composante de
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la force de poids propre selon 1’axe horizontal du véhicule :

Fpente = mg sinf (5.71)

Il convient de remarquer qu’en présence d’une pente, la charge normale est
modifiée et devient mg cos @ de sorte que la force de résistance au roulement
est calculée par :

F.. = [, F, = f,mg cosf (5.72)
Forme générale des forces de résistance a ’avancement

La force de résistance totale résulte de la somme des forces de résistance
au roulement, des forces aérodynamiques et de la force de pente :

Frés = aéro T FRR + Fpente (573)

Compte tenu de 'expression de chacune de ces contributions, elles peuvent
se mettre sous la forme générique

Fr.es = A+ Bv? (5.74)

ou les coefficients A et B collectent respectivement les termes indépendants
de la vitesses et ceux proportionnels au carré de la vitesse :

A=mg cosb fo+m g sinf (5.75)
B=1/2pSC,+mg cosf fo (5.76)

De maniere plus générale, on peut introduire un coefficient linéaire et
montrer que les forces de résistances ont une forme polynomiale du second
ordre :

Fres = Fo+ Fio+ Fyp® (5.77)

Compte tenu du terme quadratique dans les vitesses, a basse vitesse c’est
toujours le premier terme qui est prépondérant tandis qu’a haute vitesse c’est
le second qui domine.

La puissance dissipée par les forces de résistance est également donnée :
Pres = Fres v (5.78)

soit sous forme générique :
Pres = Av+ Bv® (5.79)

La puissance dissipée grandit comme le cube de la vitesse.
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FIGURE 5.42 — Estimation de la vitesse maximale a partir du diagramme des
forces a la roue

5.5 Etude des performances en régime sta-
tionnaire

5.5.1 Diagramme des forces aux roues

L’étude des performances en régime stationnaire est réalisée a ’aide du
diagramme des forces et des puissances en fonction de la vitesse du véhicule.
En régime continu, il n’y a ni accélération ni force d’inertie. On suppose
donc qu’on a égalité entre les forces de propulsion et les forces de résistance
a I'avancement :

Froues = Frés (580)

et de méme on a égalité entre les puissances développés par les forces de
propulsion et la puissance dissipée par les forces de résistance :

Proues = Prés (581)

En examinant le diagramme des forces a la Figure 5.42, on détermine
facilement les vitesses maximales dans les différents rapports. Elles corres-
pondent aux intersections entre les courbes de forces aux roues et les courbes
des forces de résistance a ’avancement.

Le point A intersection de la courbe Fi ., + F,; avec la courbe de Froyes
en 4°vitesse fournit la vitesse maximale en pallier sur ce dernier rapport. En
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F1GURE 5.43 — Calcul de la pente maximale franchissable sur le diagramme
des forces a la roue

cote, la résistance a I'avancement est augmentée de mg sin @, ce qui translate
la courbe de résistance vers le haut et déplace le point d’intersection en B
situé a une vitesse plus faible (voir figure 5.43). Ce point correspond a la
pente mazimale franchissable dans ce rapport. Pour franchir une pente plus
forte, il faut redescendre dans un rapport de boite inférieur comme le montre
le point C dans le troisieme rapport.

On peut ainsi redescendre successivement de rapport jusqu’en premiere
vitesse. Sur le diagramme de la Figure 5.44, la plus grande pente franchis-
sable par le véhicule se détermine par 'intersection entre la courbe de forces
aux roues en premiere vitesse et la courbe de force de résistance la plus
élevée possible. On remarquera toutefois qu’on peut encore franchir une pente
légerement supérieur a vitesse tres faible en roulant en laissant patiner I’em-
brayage.

Pour ces rapports, il faut encore vérifier que le véhicule est capable de
transmettre la force maximale aux roues a la surface de la route. En d’autres
mots, il faudra vérifier que les forces de traction ne saturent pas le coefficient
de friction roues-sol. Les courbes donnant la limite de force transmissible a la
route peuvent étre tracées pour différentes valeurs du coefficient de friction

L.

On simplifie parfois la présentation en établissant le diagramme des forces
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FIGURE 5.44 — Pente maximale franchissable

0 P
Forces de résistance
F(v) a l'avancement /

Force utile

Forces propulsive
aux roues F,,

Points de fonctionnement possibles

FIGURE 5.45 — Etude du point de fonctionnement a 'aide du diagramme des
forces
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utiles aux roues ou des forces nettes, c’est-a-dire la force résiduelle disponible
apres avoir vaincu les forces de résistance a I’avancement :

Fnet - Fraues - Faéro - FRR - Fpente (582)

Cette définition est illustrée a la Figure 5.45. Pour obtenir les pentes maxi-
males franchissables dans chaque rapport, il suffit dans ce diagramme de
tracer les droites horizontales au diagramme des forces utiles. La force utile
est également la force disponible pour accélérer le véhicule

Fnet

L= 5.83
a = (583)

si on néglige I'accélération en rotation de la ligne de transmission. La force
utile sert également de réserve de puissance pour vaincre des forces de pertur-
bation (rafale, pente, état de la route, etc.). Ultérieurement, cette notion sera
fort intéressante pour ’étude des performances d’accélérations et de reprises
du véhicule.

On remarquera également sur la figure 5.45 qu’en théorie, deux points
de fonctionnement sont possibles. Apres un examen plus approfondi du dia-
gramme, on remarque que le point de fonctionnement de plus faible vitesse
en V; est instable tandis que le second point de fonctionnement de vitesse
ayant la plus élevée V5 est stable. Seul le second régime est donc considéré
dans la suite de 'exposé. Si le premier point de fonctionnement était atteint,
une perturbation conduirait soit au ralentissement et a l'arrét du moteur,
soit a une accélération menant au second point de fonctionnement stable.
En outre, on n’a pas souvent conscience de ce premier régime, car il se si-
tue fort heureusement sous le régime de ralenti du moteur de sorte qu’il est
inaccessible.

Les questions qui peuvent ainsi étre résolues a ’aide du diagramme des
forces aux roues sont :

— l’étude de la vitesse maximale,

— l’étude de la pente maximale franchissable,

— ’étagement des rapports de réduction de la boite de vitesses.
Elles sont étudiées dans la suite de ce paragraphe.

5.5.2 Questions liées a la vitesse maximale

Le moteur et le véhicule étant donnés, on peut essayer de répondre a
différentes questions liées a la vitesse maximale :
— Quel est le rapport de transmission ¢ ou i/ R qui réalise la plus grande
vitesse en pallier ?
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— Que se passe-t-il pour un rapport i/ R différent ?

— Pour un rapport différent i/ R donné, quelle est la vitesse maximale ?

— La vitesse maximale étant fixée, quel est la transmission qui conduit
a cette valeur?

Quelle longueur de transmission donne la plus grande vitesse maxi-
male ?

Dans ce probleme, le moteur étant donné, on a la possibilité de modifier
le rapport de réduction de la boite ¢ ou plus généralement la longueur de
transmission R/i puisque l'on peut jouer également sur le rayon des pneu-
matiques. On recherche donc la longueur de transmission qui donne la plus
grande vitesse maximale.

Il est plus commode ici de travailler avec les courbes de puissance. En
effet puisque les forces de résistances sont une fonction monotone croissante
de la vitesse, la vitesse maximale s’obtient en utilisant la puissance maximale
disponible du moteur.

Rappelons qu’en régime stationnaire, la vitesse de fonctionnement en pal-
lier s’obtient par 1’égalité des puissances motrices et des forces de résistance :

Proues = 7Drés
ot la puissance des forces de résistance est de la forme générale :

Pos = Av + Bv® A, B >0

La puissance des forces dissipée par les forces de résistance étant for-
tement croissante (cube de la puissance), la plus grande vitesse maximale
s’obtient en délivrant toute la puissance disponible. Pour un véhicule de ca-
ractéristiques données (masse, résistance au roulement, aérodynamique, ef-
ficcaité de la ligne de transmission), la plus grande vitesse maximale v)%% est

obtenue en utilisant la puissance maximale du moteur. Elle elle se détermine
en résolvant 1’équation :

Av + Bv® = 7P (5.84)

Comme les forces de résistance croissent toujours avec la vitesse, on ne pourra
)

jamais dépasser la solution de ce probleme d’ou le nom de plus grande vitesse

maximale v

max-*

On peut soit résoudre cette équation de maniere analytique puisqu’il s’agit
d’une équation de Cardan, soit de maniere numérique en utilisant un schéma
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FIGURE 5.46 — Recherche de la plus grande vitesse vitesse maximale possible
du véhicule

d’itération de Picard dont on peut montrer les conditions de convergence.
Rappelons que le schéma de Picard consiste a résoudre une équation non
linéaire :

F(z)=0
en la reformulant sous la forme

z = f(z)
et en recourant a un schéma itératif du type
2B+ — f(x(k))
Le schéma converge si I’application est contractante, ce qui revient a dire :

|f'(z)] <1
dans le voisinage de la solution z*.
On propose le schéma itératif suivant :

@ = 0 (5.85)

n,Pmaz_AU(n) 1/3
(=)

(5.86)

Apres avoir déterminé la vitesse maximale pour laquelle on utilise toute la
puissance de propulsion disponible, on peut maintenant calculer la langueur
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FIGURE 5.47 — Longueur de transmission pour la plus grande vitesse maxi-
male possible du véhicule

de transmission qui permet de positionner le maximum de la courbe de puis-
sance sur le point d’intersection entre la puissance des forces de résistance
et la puissance maximale au roues. La puissance maximale du moteur s’ob-
tient pour la vitesse de rotation nominale w,,,, qui donne lieu a la puissance
maximale du moteur. Connaissant la vitesse d’avance, la relation cinématique
entre la vitesse et la vitesse de rotation du moteur permet d’écrire :

R * max
(_.) _ Vmac (5.87)

? wnom

Il s’agit de la longueur de transmission optimale conduisant a la plus grande
vitesse maximale v, On en déduit également la rapport de réduction op-

max*

timal ¢* si le rayon effectif de roulement de la roue est figé.

i* o Wnom * Re
mazx
Umaz

Que se passe-t-il si on choisit un autre rapport ?

Pour tout autre rapport de réduction ou ce qui revient au méme de lon-
gueur de transmission, on diminue la vitesse maximale du véhicule. La situa-
tion est esquissée a la Figure 5.48.

Si la longueur de transmission est plus longue que la longueur optimale, on
atteint la vitesse maximale avant la vitesse nominale de rotation du moteur.
A contrario, on voit a la Figure 5.48 que pour une longueur de transmission
plus courte, la vitesse de rotation du moteur est plus grande que la vitesse
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FIGURE 5.48 — Influence du rapport de réduction sur la vitesse maximale

nominale, et I'intersection a lieu dans la partie descendante de la courbe de
puissance du moteur. Si la longueur de transmission est vraiment trop courte,
il se peut méme que la vitesse maximale soit obtenue au régime maximal du
moteur (limitation par le rupteur).

En choisissant un rapport plus long, la courbe de puissance des forces de
résistante coupe la courbe de puissance du moteur dans sa partie ascendante,
i.e. avant le régime nominal. Ceci favorise un réduction de la consommation.

Pour un rapport de transmission donné quel est la vitesse maxi-
male ?

Pour un rapport de transmission donné i, I'intersection n’a plus lieu & la
puissance maximale ni au régime nominal du moteur, mais a une vitesse de
rotation différente. Pour trouver le régime moteur et la vitesse du véhicule,
il faut tenir compte de 1’égalité des puissances et de la relation entre la
vitesse de rotation et la vitesse d’avance. Pour trouver la vitesse maximale
du véhicule, on résout I’équation non linéaire :

{ nP(OJ) — Frés — Avmaz’ + B/U?nax

— g b
W= Vg

soit en éliminant la variable rotation du moteur :

Prés = Avmax + B,U?nax = 777D<}%Umax) (588)

La solution numérique de cette équation non linéaire peut étre réalisée
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FIGURE 5.49 — Influence du rapport de réduction sur la vitesse maximale

par exemple avec le schéma itératif suivant :

v@ =0 ou o =yma (5.89)
NI % (5.90)
P = nP(w(ek)) (5.91)
D) (M)Ug (5.92)

La convergence est plus lente que pour la plus grande vitesse maxi-
male, mais on obtient une solution avec une précision satisfaisante en 5 a
6 itérations.

Quelle longueur de transmission donne une vitesse maximale don-
née ?

On peut également se fixer une vitesse maximale pour le véhicule, et
rechercher la longueur de transmission qui y donne lieu. Soit 0,4, la vitesse
maximale donnée. Il faut évidemment que U, < 07092 pour que le probleme
ait un sens. On peut dans ce cas rechercher le rapport de transmission a
partir de la solution du probléeme suivant :

P;/es = %(A@mw + BU,,.,) (5.93)

7)mot -

En utilisant 'approximation de type puissance de la caractéristique du
moteur, on trouve alors la vitesse de rotation du moteur qui donne lieu a
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la puissance moteur P,,,; nécessaire pour vaincre la puissance des forces de
résistance a ’avancement

75mot P2
=1 ()

avec P1 = Pras €6 W1 = Wnom s0it

1 ﬁmot 1/b
W9 - P
= (1- ures = 5.95
( wmm) (1_7)21) a (5.95)

Il y a deux solutions (& cause du module) :

1 __ Wmot
w1
1 @2
w1

(5.94)

Wmot

-

=a>0 &  Whot = Wnom(l £ @) (5.96)

wnom

La plus grande des deux solutions correspond a une longueur de transmis-
sion plus faible que le rapport optimal tandis que la plus petite correspond
a une longueur de transmission plus grande que le rapport optimal. Le choix
entre les deux solutions résulte d’une option totalement différente.

Si on recherche les meilleures performances possibles, on choisit le rapport
proche du rapport optimum ou un rapport de réduction plus faible (longueur
de transmission plus courte). Dans ce dernier cas, la vitesse maximale di-
minue, mais la force utile augmente ce qui améliore les accélérations dans
le dernier rapport. Cependant comme le moteur tourne plus vite, le bruit
augmente dans le dernier rapport et surtout la consommation augmente.

Un rapport plus long que 'optimum diminue également la vitesse maxi-
male (on a un rapport d’overdrive). De plus il rend les accélérations dans le
dernier rapport nettement plus faible ce qui diminue la réserve de puissance
et réduit les accélérations. Par contre il diminue le bruit du moteur et surtout
place le moteur dans des régimes ou le moteur consomme nettement moins
de carburant.

Actuellement la seconde solution est souvent favorisée pour des ques-
tions de réduction de consommation. On trouve sur la majorité des véhicules
des derniers rapports d’overdrive afin de donner une vitesse économique au
véhicule, particulierement sur autoroute. Néanmoins sur les véhicules a ca-
ractere sportif, la premiere solution se retrouve fréquemment.
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FI1GURE 5.50 — Effet du dernier rapport de transmission sur les performances
du véhicules

Choix du dernier rapport

Le calcul de la vitesse maximale permet d’aborder le choix du dernier
rapport de boite. Plusieurs criteres doivent étre considérés :

— Btre capable d’atteindre une vitesse maximale avec le moteur sélectionné.
— Etre capable de maintenir une vitesse constante de 88 & 96 km/h tout
en gravissant au moins une cote de 3% avec le plus grand rapport.

Ces spécifications permettent le choix du dernier rapport. La premiere
spécification permet un premier choix. On choisira le rapport qui donne une
vitesse de rotation du moteur légerement supérieure a la vitesse de rotation
nominale (donnant la puissance max) afin de garder une réserve de puissance
pour maintenir la vitesse du véhicule contre des rafales, des pentes ou une
détérioration des performances du moteur avec 1'usage comme le précise la
seconde spécification.
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F1GURE 5.51 — Equilibre du véhicule sur une pente

5.6 Probleme de la pente maximale franchis-
sable

5.6.1 Pente maximale franchissable

Rappelons que deux limitations sont a considérer pour 1’étude des per-
formances d’un véhicule terrestre :
— La limitation de la force et de la puissance aux roues;
— Le coefficient d’adhérence entre les roues motrices et le sol qui limite
la force maximale transmissible a la route.

En ce qui concerne la limitation de la force aux roues, I'effet de la pente
se marque par une résistance a l’avancement :

Foente = mgsin (5.97)

qui translate la courbe des forces de résistance a ’avancement vers le haut.
Lorsqu’il n’est plus possible de trouver une intersection entre la courbe des
forces motrices et celle des résistances a ’avancement, on atteint la limite de
la pente franchissable.

L’autre limitation provient de la saturation du coefficient de friction. Il
est accentué par le phénomene de transfert de charge lorsque I'on gravit une
pente. En considérant la Figure 5.51 1’équilibre vertical et en rotation du
véhicule permet de déterminer les charges de réaction sous les essieux :

C h hA . h

W; = mgcos QZ — Ml — Faérof — mg sin HE (5.98)
b h ha . h

W, = mgcos QZ + Mas + Faérgf + mg sin QZ (5.99)
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Conditions Coeflicient de friction p
Route seche 0,8a1,2
Route mouillée - 0,2 mm d’eau 0,5-0,8
Gravier 0,4
Route mouillée - 2 mm d’eau 0,05 -0,5
Neige 0,2
Glace 0,1 ou moins

TABLE 5.3 — Coefficient d’adhérence sol roue dans différentes conditions

A faible vitesse (Fieo =~ 0) et en régime permanent (a, = 0), on a :

h

Wy = mgcos@%—mgsin@z (5.100)
b h

W, = mgcos@z+mgsinﬁz (5.101)

La force de traction est limitée par le glissement des roues motrices sur le sol
et le coefficient d’adhérence roues-sol p sous l'essieu avant et arriere respec-
tivement.

Fmot,f < Wf ou / et Fmot,r < p W, (5102)

avec
Fmot = Fpente + Frlt = myg sin 0 + mg cos 0 f (5103)

A titre d’exemple, le tableau 5.3 fournit les ordres de grandeurs de coef-

ficients de friction dans différentes conditions de fonctionnement.

5.6.2 Traction intégrale

Pour une traction intégrale avec répartiteur idéal de couple entre les es-
sieux, le probleme est assez facile :

Fmot = Fmot,f + Fmot,r < H (Wf + Wr> (5104)
mg sinf + mg cos@ f < umgcost (5.105)

Soit
‘tanf < p— f) (5.106)

5.6.3 Traction avant

On considere la limite d’adhérence sur les roues avants uniquement

Frnoty < W (5.107)
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soit

h
mg sinf +mg cosd f < umg (COS@% — sin@z)

Ce qui donne la pente maximale franchissable

pe/L—f
tanf < ——— 5.108
wr= Ty ph/L ( )
5.6.4 Propulsion
Pour une propulsion arriere, les roues arrieres patinent lorsque
Frotr < uW, (5.109)
soit b b
mg sinf + mg cos6 f < pmg(cos HZ + sin QZ)
Et la pente maximale est :
pb/L — f
tanf < ———— 5.110
M= T (5.110)

5.6.5 Choix du premier rapport

Comme on sait que la force motrice aux roues est fonction du rapport de
transmission, on peut choisir d’ajuster la force aux roues pour permettre de
franchir une pente donnée. Cette limitation de la force aux roues motrices est
liée au choix du rapport de transmission. Certains auteurs (tel que Wong [26]
par exemple) se donnent une pente maximale franchissable de 15% ; d’autres
auteurs parlent d’une pente maximale de 1/5 ou 1/4 (voir [8]).

On rappelle que I'expression des forces aux roues est :
F _ C
roues nRe mot
En prenant le couple maximal du moteur comme couple de design, il vient :
7
ncmawﬁe = Frés (5111)

La force de résistance a vaincre (a basse vitesse) est donnée par la force de
pente et la force de résistance au roulement :

Free = mgsinbe +mgqgf (5.112)
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Cette condition fixe la borne maximale sur le rapport de réduction de la
transmission :

Re Frés
.mam - 5.113
' n Cmax ( )

Si on néglige les forces de résistance au roulement, on a 1’expression

Re i ema:t
= Mg 5 (5.114)
77 Cmax

Ceci conduit généralement a proposer une valeur du rapport de réduction
conduisant a des forces a la roue trop importantes au regard des forces
d’adhérence disponible sous I’essieu moteur. Dans ce cas, on doit réduire
le rapport de réduciton et on peux prendre par exemple :

i1 A~ 0.8 imag (5.115)

Zmax

5.7 Etagement des rapports de boite

Pour adapter les caractéristiques du moteur aux différentes conditions de
fonctionnement du véhicule (vitesse, charge de traction), il est nécessaire de
disposer d’une boite de vitesses a plusieurs rapports.

Les rapports de boite extrémes sont d’abord respectivement choisis pour
rencontrer d’une part la vitesse maximale du véhicule et d’autre part la force
maximale transmissible aux roues, ou, en d’autres termes, étre capable de
franchir des pentes maximales données.

On choisit ensuite 'étagement des rapports de boite intermédiaires en
fonction de ces deux extrémes. En théorie les rapports devraient étre espacés
pour reproduire la caractéristique idéale d’une motorisation, soit étre capable
de délivrer une puissance maxime quelle que soit la vitesse du véhicule. En
d’autres mots, on veut recréer la meilleure approximation possible de la ca-
ractéristique idéale entre la force aux roues et vitesse (fonction en 1/v). En
pratique I’étagement des rapports de boite suit une progression qui balaie la
plage de vitesse de maniere plus ou moins réguliere.

La gamme de rapports de réduction est plus ou moins étendue en fonction
du nombre de rapports que 1'on s’autorise. Plus le nombre de rapports est
élevé, au plus on peut ouvrir la plage des rapports de réduction. Pour les
voitures, on a typiquement :

Nombre de rapports | Plage de rapports de réduction
4 35:1a39:1
5 43:1ab2:1
6 6 :1
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FIGURE 5.52 — Etagement théorique des rapports de boite d’apres [5]

Etagement en progression géométrique

En premiere approximation, on peut supposer que le moteur fonctionne
toujours dans la méme gamme de régime soit entre un régime inférieur
Nip[tr/min] = 60/27 wy[rad/s| et un régime supérieur Ny = 60/27 wy.
Cette plage de fonctionnement est par exemple sélectionnée en fonction de
la consommation de carburant, du bruit ou du régime maximal et minimal
du moteur. On change de vitesse lorsque 1’on atteint le régime supérieur Ny
et on retombe au régime inférieur Ny, idéalement sans changer de vitesse
par rapport a la route. Soit i la réduction du k® rapport. Il vient pour le
changement entre la premiere et la deuxieme vitesse :

R, R,
Vo =WHgH — = WL —
11 19
Soit
2 _ YL K <1
1:1 W

De la méme maniere on peut montrer que

By _wr _ e
12 WH
e
13 (0% 2

ete.
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11 vient :

i = K iy
is=Kiy =K%,

i4:Ki3:K3i1 etc.

De maniere générale :
i = KF i (5.116)

Ce qui montre que les rapports de boite sont en progression géométrique de
raison K = N /Ng.

Pour le dernier rapport on a
in= K"

En général on connait le nombre de rapports de boite n, le plus grand et le
plus petit rapport. On en tire alors la raison de la boite

K=y (5.117)
11

Pour les véhicules utilitaires, les rapports de boite sont arrangés en pro-
gression géométrique. Par contre pour les voitures, les écarts entre les rap-
ports supérieurs sont souvent plus étroits que ceux de la progression géomé-
trique pour avoir un meilleur agrément de conduite, principalement en conduite
urbaine. Le phénomene est accentué lorsque 1’on a faible nombre de rapports.
Le rétrécissement des écarts dans les hauts rapports a pour effet de compen-
ser la plus grande diminution de vitesse lors du changement de rapport a
cause des forces aérodynamiques importantes.

Etagement en progression géométrique de raison variable

On pourrait remarquer sur le diagramme des forces aux roues en fonction
de la vitesse, que, a haute vitesse, la ou ’enveloppe de couple est étirée sur
une large plage de vitesses, les sauts de rapport se font plus petits. Cela a
pour effet de minimiser le caractere abrupte des derniers changements de
rapport.

Par exemple pour une voiture avec une boite 6 vitesses, si on veut avoir
un étagement des rapports en progression géométrique réguliere, on doit
avoir un ratio de progression géométrique K = /6 =~ 1.348. Néanmoins
on prend généralement un ratio moyen < K > plus faible pour obtenir un
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FIGURE 5.53 — Etagement pratique des rapports de boite d’apres [5]

facteur d’accélération. Ceci signifie qu’en fonction du rapport sélectionné,
une accélération est donnée au rapport géométrique pour adoucir la tran-
sition dans les rapports élevés (c’est-a-dire un plus petit pas). On utilise
généralement un facteur d’accélération

a=1.33 (5.118)
Les rapports de boite suivent la relation empirique :
i = iy KED* (5.119)

avec k = {1,2,3,4,5,6}. Le rapport de réduction de base i; = 0,7 < 1 pour
une boite a 6 rapports. Ce rapport est un rapport dit de overdrive, car il
correspond a une vitesse des roues plus grande que celle du moteur et un
couple au roue plus petit que le couple moteur.

Ceci donne par exemple les rapports suivants :

Rapport | Haut Moyen Bas
6—n 6 5 4 3 2 1
In 0,7 10,861 | 1,1178 | 1,709 | 2,59 | 4,07

La gamme de rapports ig/i; = 5.81 est typique d'une boite a 6 rapports
lorsque on utilise cette boite avec un ou 3 ou 4 litres V6.
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FIGURE 5.54 — Ligne de moindre consommation spécifique d’'un moteur
d’apres [18]

Etagement minimisant la consommation d’énergie

D’autre part le choix des rapports de boite est actuellement devenu un
probleme tres compliqué avec I'attention portée aux économies d’énergie. En
effet le choix des rapports aujourd’hui largement dicté par la recherche d’une
réduction de la consommation et des émissions de polluants. Sur base de
simulation de la consommation sur différents cycles de conduite de référence,
on optimise le placement des points de fonctionnement du moteur vers les
zones de moindre consommation (voir Figure 5.54).

5.8 Notion de masse équivalente

Pour déterminer les performances du véhicule en accélération, il faut reve-
nir a la seconde loi de Newton qui donne I’accélération du véhicule en fonction
de la force nette disponible, c¢’est-a-dire le surplus de force propulsive a la
roue moins les forces de résistance a ’avancement :

dv
Froues - Z Fres = Fnet = mE (5120)

On commettrait cependant une erreur en appliquant cette formule de
maniere directe, car elle ne tient pas compte de I'inertie des composants de
la chaine de transmission et des éléments du moteur dont le mouvement
de rotation est lié a la vitesse d’avance du véhicule. En d’autres termes,
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FIGURE 5.55 — Schéma de la cinématique de la chaine de traction

la puissance nette disponble sert partiellement a augmenter la vitesse du
véhicule et donc son énergie cinétique 1/2mwv?, mais aussi & accroitre 1'énergie
cinétique de rotation des composants de la transmission et du moteur. La
rotation de la ligne de transmission et du moteur étant asservie a la rotation
des roues et donc a la vitesse d’avance du véhicule, on est amené a corriger
le terme d’inertie en translation et a introduire le concept de masse effective
afin de tenir compte de maniere indirecte des forces d’inertie en rotation des
composants de la ligne de transmission.

La situation apparait clairement si on écrit les équations du mouvement
en utilisant le formalisme de Lagrange, car celles-ci font intervenir 1’énergie
cinétique totale du systeme, dont I'énergie en rotation de la ligne de trans-
mission et celle du moteur. Les équations de Lagrange du systeme mécanique
sont données par :

+Qi(t) =0 (5.121)

d OL N oL 0D
dt \ 9¢; d¢;  0gi

avec
— T I’énergie cinétique totale du systeme,
— V I’énergie potentielle totale du systeme,
— L =T —V le Lagrangien du systeme,
— D la fonction de dissipation du systeme,
— ¢; les degrés de liberté du systeme,
— Q;(t) les forces généralisées, associées au degré de liberté ¢;, qui ne
dérivent pas d'un potentiel.

En regardant la situation qui est illustrée a la Figure 5.55, ’énergie ciné-
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tique totale du systeme s’écrit :

T =1/2mv* + 1/2(2 Iroue + Toggion) wioue

+ 1/2(Ltransm + Ihoite2) w%ransm
2
+1/2(Ihoite0) “hoite
2
+1/2(Ipiter + Tembrayage + Ivilebrequin) “mot

La vitesse de rotation des roues est liée a la vitesse d’avance du véhicule par
le rayon effectif de la roue R, :

Wroue = v / R,

et les vitesses de rotation des différentes parties de la transmission sont liées
a la vitesse de rotation des roues par les rapports de réduction :

wroue =Wtransm/ ipont
wroue :wboiteO/ (ipont * Z'boite/ iboiteO)

wroue =wmot/ ({pont * thoite)

Il vient :
T =1/2mv? + 1/2(2 Iroue + Loggien) v/ R
+1/2(Itransm + Thoite2) UQii)ont/Rg
+ 1/2(Ippiten) 7}2(Z.i)onti‘?)oite/i%)oite())/Rg
+1/2(Ipite1 + Iembrayage + [vilebrequin) U2i§)0nti2boite/Rg

Il est possible d’obtenir une expression équivalente de I'énergie cinétique du
véhicule en fonction de la vitesse d’avance uniquement :

T =1/2mev*
ou l'on définit I'expression de la masse effective équivalente :

2
> Iroue + lagsien N (Itransm * Ihoite2) !pont N

me = M+

Rz R
.2 .2 .2 .2
(Ipoite0) !pont’boite (Ipoitel + Lembr + vilebr) ‘pont "hoite
2 R R2
boiteQ ~ e e

(5.122)
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En remarquant qu'une partie de I’expression dépend rapport de réduction
global 7 et qu’une autre reste constante, ’expression (5.122) peut s’écrire :

me = mg + my i (5.123)

Ou on a définit :
— myg regroupant les termes qui ne dépendent pas du rapport de boite

2
> Iroue + lessien (Ttransm + Thoite2) Thont
i i

(5.124)

mog =1m

— mq 2 .., collectant les termes qui introduisent une dépendance vis-
boite’
a-vis du rapport de boite sélectionnée

(Uhoiten) ionnt (Ihoitel T Lembr + Ivilebr) if)ont
R RZ

e

my = (5.125)

2 .
boite0

Ce calcul des termes d’inertie et donc de mg et de m; est souvent difficile
a mener, car il faut disposer de toutes les données nécessaires (géométrie,
matériaux de la toute la ligne de transmission et du moteur), ce qui est rare-
ment le cas au stade de la conception préliminaire. Dans cette situation, on
préfere alors des relations empiriques telle que celle citée par Wong [26] pour
les voitures avec passagers équipés d’'un moteur a combustion interne a
piston :

Mme

Y = — = 1.04 + 0.0025 i? (5.126)
m

ou 1 est‘ le rapport de réduction tot‘al 1@ = dpont * Thoite: Dans celle-ci,
le premier terme représente la contribution des roues tandis que le second
représente les contributions des autres pieces ramenées au moteur.

Les formules (5.123) et (5.126) permettent également de se rendre compte
que le facteur correctif de la masse effective est important pour les grands
rapports de réduction, soit en premiere et en deuxieme vitesse. La correction
est faible pour les derniers rapports de boite (de 'ordre de 5 %). Par contre,
la masse équivalente du véhicule en premiere vitesse est de 'ordre de 40 a
50 % supérieure a sa masse en translation.

Afin d’illustrer 'importance de I'effet des masses tournantes, on considere
le cas d’un véhicule de type Peugeot 308 HW a boites a 5 rapports. La fiche
technique donne un rapport de pont de i = 3,95. Les valeurs du rapport
de réduction des autres rapports sont donnés au tableau suivant ainsi que le
rapport de réduction global et le coefficient de masse effective :
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Rapport iboite iglobal Tm
1 3,95 | 13,63 | 1,5043
2 1,87 1 7,39 | 1,1764
3 1,16 | 4,58 | 1,0925
4 0,82 | 3,24 | 1,0662
5 0,66 | 2,61 | 1,0570

Véhicules ferroviaires

Pour les systemes ferroviaires, on dispose également de telles estimations.
Par exemple Kaller et Allenbach [11] mentionnent les valeurs suivantes des
coefficients de masses tournantes pour les véhicules ferroviaires :

Véhicules Transmission | Coefficient ~y
Train complet a adhérence | 1,06 a 1,10
Voitures et wagons 7 1,02 & 1,04
Voitures vides 7 1,05 a 1,12
Automotrices 7 1,08 a 1,14
Locomotives 7 1,15 a 1,30
Voitures a crémaillere | 1,05 a 1,10
Automotrices 7 1,30 a 2,50
Locomotives 7 1,50 a 3,50

5.9 Vitesses et déplacements en fonction du
temps

5.9.1 Ciriteres d’accélération et de reprise

En plus des criteres évalués en régime stationnaire, on dispose pour com-
parer les véhicules d’une deuxieme famille de criteres relatifs aux accéléra-
tions et aux reprises du véhicule. On parle ainsi souvent de temps pour
atteindre une vitesse donnée depuis 'arrét (typiquement 0 & 100 km/h ou 0
a 60 mph). C’est un premier critere fort apprécié des amoureux de véhicules
a caractere sportif. On compare aussi le temps nécessaire pour parcourir une
distance spécifiée (le 400 m ou 1000 m départ arrété).

On teste aussi 'aptitude du véhicule a effectuer des reprises dans les der-
niers rapports. Pour cela on chronometre le temps nécessaire pour accélérer
a partir d’'une vitesse constante de départ et arriver a une vitesse finale. On
mesure alors [’élasticité du véhicule. Cette mesure est peu standardisée. On
entend souvent parler de test de reprise 80 - 120 km/h ou de reprise 90 - 120
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km/h, mais d’autres essayeurs effectuent également des tests de reprise 60 -
120 km/h alors qu’anciennement on effectuait des tests 40 - 120 km /h.

Pour évaluer ces criteres, il faut considérer le comportement dynamique
du systeme et donc intégrer les équations de mouvement au cours du temps.
Les résultats des simulations ne concordent malheureusement pas toujours
avec les valeurs mesurées expérimentalement. Ceci est imputable a plusieurs
facteurs :

— Les résultats sont assez sensibles a la puissance maximale du moteur
qui n’est connue souvent qu’avec une tolérance assez grande. Celle-
ci peut varier jusqu'a + ou - 5 % par rapport a la valeur nominale
annonceée.

— Les simulations sont effectuées avec des valeurs de puissance et de
couple mesurées en conditions stationnaires sur banc. Ces valeurs peu-
vent différer significativement lors de manoeuvres transitoires rapides
des régimes du moteur, particulierement courantes dans les premiers
rapports de boite.

— Les manoeuvres de changement de rapport pour une boite manuelle
et, en particulier, la manoeuvre de démarrage ou il y a glissement de
I’embrayage sont fortement variables en fonction des individus et de
leur habilité. Il y a donc une grande incertitude sur ces données.

5.9.2 Diagramme accélérations

Reprenons la seconde équation de Newton selon la direction d’avance x.

dv

me% = Froues - Z Fres = net(v) (5127)

L’accélération du véhicule est fonction de I'excédent de la force de propulsion
par rapport aux forces de résistance, appelée force propulsive nette F,e(v).
Pour un véhicule donné, I’allure des courbes de force nette disponible pour
I’accélération est montré a la figure 5.56. Sur cette figure, la force nette est
normalisée en fonction de la masse effective du véhicule pour rendre compte
de l'accélération a, = F,;/mery que 'on peut communiquer au véhicule.

5.9.3 Vitesse en fonction du temps

L’évolution de la vitesse en fonction du temps s’obtient par intégration
de I'équation de Newton (5.127). L’équation différentielle étant en variables
séparables, il vient
me dv

Fre(v)

dt = (5.128)



232 CHAPITRE 5. PERFORMANCES

3.0 T T
a
[m/s°] 1
I
2.0 F
11
11
1.0 L
/\

OO T T T T T T T

0 10 20 V[m/s] 40

0 40 80 120

V[km/h]

FIGURE 5.56 — Accélération disponible a, = Fe;/m g d’apres Genta [4]

4.0
1/a
/m] 7 1
3.0
| m
2.0 i
104 4
T //
0.0 “ , . : . % :
0 10 20 V[m/s] 40
| —r—
0 40 80 120
V[km/h]

FIGURE 5.57 — Accélération disponible 1/a = mg/Fnee d’apres [4]



5.9. VITESSES ET DEPLACEMENTS EN FONCTION DU TEMPS 233

Le temps pour passer d'une vitesse V] a une vitesse V5, s’obtient par
intégration :

\%
2 dv

Aty, sy, = m /
Vi— Vs (] Vl Fnet(v>

Cette intégration est en général impossible a réaliser de maniere analytique.
On a recours généralement a une technique d’intégration numérique. La
masse effective dépendant du rapport de boite, il convient d’évaluer cette
intégrale par morceaux entre chaque changement de rapport.

(5.129)

Si on a connaissance de la puissance nette Py = Free(v) v a la place de
la force nette, il est facile de voir que 'on peut calculer I'expression qui est
équivalente a l'expression (5.129) :

Y2y d
At = M, 5.130
Vi—=Va m \/‘;1 Pnet(v) ( )

L’intégrale (5.129) donnant le temps nécessaire pour passer de la vitesse
V1 a la vitesse V5 s’interprete facilement sous forme graphique comme étant
l'aire comprise sous la courbe de I'accélération nette 1/a = m,./F,. dans
I'intervalle [Vi, V5]. Minimiser le temps pour passer d’une vitesse a l'autre
revient donc a minimiser 'aire sous la courbe.

On en déduit la meilleure stratégie de changement des rapports de boite
afin de réduire le temps d’accélération. Lorsqu’il y a intersection des courbes
relatives a deux rapports consécutifs (comme cela est le cas pour les rapports
1-2 et 2-3 a la Figure 5.57), on change de vitesse a I'intersection des courbes.
Lorsqu’il n’y a pas d’intersection des courbes (cas des rapports 3-4 a la Figure
5.57), le changement de vitesse survient en poussant le rapport inférieur jus-
qu’au régime maximal du moteur avant de changer de vitesse. Pour minimiser
d’avantage le temps d’accélération, on pourrait augmenter le nombre de rap-
ports pour approcher ’enveloppe inférieure des courbes d’accélération. A la
limite cette enveloppe s’obtiendrait en prenant en prenant un nombre infini
de rapports. Cette situation idéale correspond a l'utilisation d’une transmis-
sion & variation continue (CV'T) puisque celle-ci permet en principe d’obtenir
tout rapport de réduction. Ces conclusions doivent encore étre modérées par
la considération des temps requis pour changer de vitesse et par le rendement
mécanique inférieur des CVT.

La solution de I’équation (5.129) pour différentes vitesses v donne lieu a
la relation ¢ = f(v). Cependant, on désire souvent visualiser la relation plus
habituelle v = g(t). Pour cela, on doit inverser le graphe de la fonction f(v)
et créer la fonction ¢ = f~!. La courbe de vitesse en fonction du temps est
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FIGURE 5.58 — Accélération du véhicule en fonction du temps d’apres [4]

donnée a la Figure 5.58. On y remarque les changements de rapport de boite
pendant lesquels il y a diminution de la vitesse. On reviendra ultérieurement
sur ce point.

5.9.4 Déplacement parcouru

Pour calculer le déplacement parcouru pendant le temps At nécessaire
pour passer de Vi a V5, il suffit de remarquer que, sous forme différentielle,
la vitesse et le déplacement sont liés par :

de = vdt (5.131)

En utilisant la relation différentielle (5.128), il vient :

Vo

d
Azyi v, = me/ vy (5.132)

Vi Fnet(v)

Si on dispose de la puissance nette Py = Frer(v) v, on a de maniere alter-
native I'expression :

V2 02 do
%] Pnet(v)

La relation du déplacement en fonction du temps s’obtient en combinant les
relations At = f(Av) donnée par (5.129) et Az = h(Av) donnée par (5.132).

A-’L’VlﬁVg = Me (5133)
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Sous forme compacte, si on a la relation inverse Av = f~1(At), alors la
relation recherchée prend la forme :

Az = h(f H(Av)) (5.134)

5.9.5 Prise en compte des changements de rapport de
boite

On a vu que l'aire sous la courbe devant étre minimisée, le critere des
changements de vitesse est de changer de rapport a l'intersection des courbes
d’accélération des deux rapports consécutifs si elle existe, sinon de pousser le
rapport inférieur jusqu’a son régime maximal avant de changer de rapport.
Les changements de rapport doivent étre cependant examinés plus en détails.
En effet pour une boite manuelle la manoeuvre de changement de rapport
prend un certain temps et pendant le changement de rapport, il n’y a plus de
force motrice communiquée aux roues. Pendant ce temps, le véhicule ralentit
sous l'effet des forces de résistance a ’avancement. Il convient d’évaluer cette
perte de vitesse.

Soit At le temps requis pour effectuer la manoeuvre de changement de
rapport de boite. Ce temps pour un conducteur entrainé est de l'ordre de
At =~ 0, 8s. La diminution de vitesse est faible et on peut ’estimer au premier
ordre par la formule suivante :

Av o Fres) gy (5.135)

Meff

Si la vitesse finale a atteindre requiert plusieurs changements de rapport
(supposons en 3°rapport pour fixer les idées), le temps mis pour arriver est
calculé par la formule :

Vierr iy (21) dv Vit gy, (22) dv
o Vi }%wi(v) Vir }gui(v)

v A+ /V2 me (i) dv
Vrirr Fnet(v)

(5.136)

avec

Fres(Visrn)
me
Fres(Virsim)
me

Vir = Visr — At

Virr = Virsrr — At
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FIGURE 5.59 — Démarrage du véhicule : estimation du démarrage le plus
rapide et le plus économique

5.9.6 Démarrage depuis arrét

Il reste encore a examiner les conditions de démarrage. En effet, pour
une vitesse nulle, on ne peut rester embrayé a cause du régime de ralenti
du moteur. L’examen de I'opération demande réflexion, car il faut utiliser
I’embrayage et le laisser patiner jusqu’a ce que la vitesse soit suffisante pour
étre compatible avec la vitesse de rotation du moteur. Plusieurs stratégies
sont possibles pour la manoeuvre et la rapidité du démarrage dépend en
grande partie de la maniere dont le conducteur va procéder. Un conducteur
soucieux d’économiser le carburant et de minimiser I'usure de son embrayage
tend a démarrer a un régime proche du ralenti du moteur, ce qui lui permet
d’embrayer assez vite au détriment des performances. Ce comportement est
esquissé par la ligne AB a la Figure 5.59. Au contraire, si on vise a démarrer
le plus vite possible, on doit lancer le moteur a son régime de couple maximal
et embrayer progressivement pour ne pas endommager la transmission tout
en accélérant pour maintenir le régime de couple maximal. L’opération est
représentée par la ligne A’B’ a la Figure 5.59. Pour le calcul des accélérations
depuis le départ arrété, c’est ce type de démarrage qu’il faudra prendre en
compte dans le calcul du temps nécessaire a la réalisation de la meilleure
performance. Il va sans dire que cette maniere de procéder ne ménage pas
I’embrayage, puisque le temps de glissement est le plus long et que l'effort
est important.



Chapitre 6

CONSOMMATION ET
EMISSIONS

6.1 Introduction

Avec les défis énergétiques, climatiques et de réduction de la pollution
atmosphérique, la consommation des véhicules est devenu un critere tres
important. C’est par ailleurs un sujet assez difficile car la consommation
d’enérgie et les émissions de pollunats dépendent tres fortement d’un nombre
de facteurs :

— Les caractéristiques de consommation et le rendement de la motorisa-
tion

— Les caractéristiques de la transmission (rapport de réduction, rende-
ment)

— Les caractéristiques du véhicules
— Le poids du véhicule
— La résistance aérodynamique
— La résistance au roulement et les pneumatiques

— Le cycle de conduite (conditions de conduite)

— Le comportement du chauffeur...

La question sera donc introduite progressivement. On définira d’abord
les mesures de consommation d’énergie de la motorisation avant de définir la
mesures de consommation du véhicule complet. Les deux mesures sont liées
via les caractéristiques du véhicule et demandent de préciser les parcours et
conditions dans lesquelles elles sont mésurées. On établira alors la procédure
de mesure et on définira la notion de cycle de conduite. La procédure de
mesure expérimentale en laboartoire sur banc a rouleaux sera ensuite décrite.

237
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F1GURE 6.1 — Courbes d’iso consommation spécifique des moteurs a essences
et diesel d’apres [10], figure 3.12

6.2 Définition de la consommation

6.2.1 Consommation et émissions des moteurs ther-
miques

Pour les moteurs thermiques, on définit la consommation spécifique (en
anglais brake specific fuel consumption ou bfsc) comme étant la quantité de
carburant utilisé m; (en kg ou en gramme) par unité de travail W,,,; fournie
(en Joule ou Watt heure).

bsfe = —f (6.1)
Wmot
Cette valeur dépend du point de fonctionnement du moteur : régime, couple
ou puissance. Les iso-valeurs de la consommation spécifique sont souvent
rapportées sur le diagramme donnant la puissance ou le couple en fonction
du régime.

Pour un fonctionnement variable au cours du temps, cette définition
s’étend en notant que sur un intervalle dt, le travail élémentaire est donné
par la puissance :

dWmot - Wmot dt

et la consommation instantanée est :

dmf = m]f dt
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Carburant PCI (LHV) massique
Essence Super 95 42900
Diesel 42600
Ethanol 26900
Esther méthylique de colza 37700
Diméthyl Ether 28430
Gepel Butagaz 46000
Gaz naturel 50000
Hydrogene 119930

TABLE 6.1 — Pouvoirs calorifiques inférieures de quelques carburants les plus
courants. PCI massique en [kJ/kg] a 15° C

On écrit alors (et c’est souvent la définition habituelle de la consommation
spécifique) :

bsfc = -7 (6.2)

mot

Quelquefois, les courbes d’iso-consommation spécifique sont données en
fonction du rendement énergétique du moteur, c’est-a-dire de la quantité
d’énergie mécanique W,,,; que I'on peut retirer a partir de 1’énergie chimique
contenue dans le combustible.

Wmot

J L — 6.3
g mf LHVfuel ( )

H ¢y est le pouvoir calorifique inférieur du combustible ou PCI, i.e. I'énergie
chimique par kilogramme de combustible. Le PCI de quelques carburants
habituels est fourni dans le Tableau 6.1.

En utilisant les notions de puissance mécanique et de débit de carburant,
la définition équivalente du rendement du moteur est évidemment :

Wmot

el 6.4
riy LHV e (6.4)

Te =

Les notions de rendement de conversion du moteur et de consommation
spécifique sont évidemment intimement liées. En comparant les définitions
(6.2) et (6.4), on obtient sans peine :

1

= ———————— 6.5
"l bsfc LH Ve (6.5)
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FIGURE 6.2 — Emissions spécifiques d’'un moteur expérimental tricylindre
turbo Diesel. Source : BTD Malmedy

Emissions de polluants

Avec lI'importance grandissante des normes antipollution, on controle
aussi les émissions de quatres polluants principaux :

— Les oxydes d’azote (NOx),

— Le monoxyde de carbone (CO)

— Les hydrocarbures imbrulés (HC),
— Les particules matérielles (PM).

Deux méthodes de mesures des taux de polluants sont les émissions spécifiques
(SE) et les indices d’émissions (ET). Les émissions spécifiques sont exprimées
en g/kW h tandis que les indices d’émissions sont des flux d’émission par débit
massique de fuel.

Les émissions spécifiques :

(SE)no: = 1hnos/Ws
(SE)co rhco /W
(SE)uc = thuc/Ws
(SE)par = 1hpum /W
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FIGURE 6.3 — Modélisation de la consommation spécifique d’un moteur turbo
diesel avec intercooler.

et les indices d’émissions :

(El)Nox = mhnoz/my
(El)co = 1hco/my
(Elgc = 1huc/my
(Elpy = 1hpa /1y

Les émissions spécifiques sont également cartographiées.

Modélisation de la consommation des moteurs

La cartographie de la consommation spécifique des moteurs est typique-
ment déterminée expérimentalement. Toutefois en vue d’obtenir une repésentation
analytique, on peut utiliser la techniques de surfaces de réponses et ajus-
ter une fonction polynomiale a plusieurs variables en fonction de données
expérimentales. Pour les moteurs Diesel, Golverk [6] a montré que la carto-
graphie peut étre identifiée avec une bonne précision a ’aide de 1’expression
polynomiale en fonction des variable de vitesse de rotation n et du couple
T :

bsfc=a; +asn+asT+asn*+asnT + ag T? (6.6)
Expression dans laquelle on a

— be, en g/kWh
— n, la vitesse de rotation en rpm
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FI1GURE 6.4 — Cartographie de rendement de conversion d’un moteur a aimant
permanent UQM 100 kW : Source UQM

— T, le couple moteur en N.m
— a;, des coefficients empiriques a identifier avec ’expérience.

6.2.2 Consommation des moteurs électriques

Pour les moteurs électriques, il n’y a évidemment plus de carburant, mais
il y a conversion d’une puissance électrique en une puissance mécanique. On
parle alors de rendement du moteur électrique :

7Dmot
7Delec

En général le rendement des moteurs électriques de traction modernes est
tres bon : plus de 90 %. Par contre, dans une chaine de traction électrique, il
ne faut cependant pas perdre de vue qu’il faut considérer le rendement global
de toute la chaine de traction : moteur électrique, électronique de puissance,
charge- décharge des batteries, pertes joules, etc.

Te = (67)

Nle = Nle-moteur "lelectronique "hatterie (6.8)

Si le rendement de l’électronique de puissance est généralement tres bon :
Nelectronique ~ 95 %, le rendement charge - décharge des batteries reste plus
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faible, de l'ordre de Mpasterie = 85 %. Le rendement global de la chaine de
traction électrique tourne donc aux environs de 75 a 85 %.

6.3 Consommation des véhicules

6.3.1 Définition de la consommation des véhicules

Pour les véhicules, on préfere parler de consommation pour une distance
parcourue donnée. En Europe, la consommation est généralement spécifiée en
litres (ou en kg pour le gaz naturel) de carburant par 100 km tandis qu’aux
Etats Unis, la notion habituelle est I’économie de carburant ou fuel economy
en anglais soit la distance parcourue (en miles) par unité de volume de car-
burant consommé (en gallons ou en litres). Les deux valeurs sont 'inverse
I'une de 'autre aux changements d’unité pres :

253.2

L7100 km (6.9)

mpg =

La consommation B en [1/100 km] d'un véhicule se calcule en intégrant le
débit volumique instantané de carburant b [1/s] consommé durant une période
T et en le divisant par la distance parcourue pendant le méme temps.

T
B:fﬂ bdt

Todi (6.10)

Le débit volumique instantané de carburant b est évidemment fonction
de la consommation spécifique bsfc et de la puissance instantanée demandée
au moteur Pt :

. bsfc Pro

b (6.11)

P fuel

ol prue est la masse volumique du carburant en [kg/m?] ou en [g/L].

Définition de la consommation en gramme de CO2

Aujourd’hui avec le défi du réchauffement climatique lié aux émissions
de C'O,, il est courant d’exprimer la consommation en émissions de C'O,
par kilometre. Compte tenu de la composition chimique moyenne des carbu-
rants, on peut établir un équivalent entre le litre de carburant et la masse de
COy émise. La Table 6.2 reprend quelques facteurs de conversion pour des
carburants usuels.
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Carburant COq
Essence Super 95 | 2360
Diesel 2730
Gaz naturel 1891
Propane 1500

TABLE 6.2 — Emissions moyennes de C'Oy pour la combustion de différents
carburants en gramme de C'O, par litre de carburant

Besoin de parcours d’essai standardisés

La mesure de la consommation dépend tres fortement de la maniere dont
la distance est parcourue : vitesse de croisiere, accélérations, freinages, masse
du véhicule, présence de pentes, du régime moteur et donc des rapports de
boite sélectionnés, etc. D'une part le travail fourni par le moteur peut étre
effectué pour :

— Vaincre les forces aérodynamiques. Cette puissance sera d’autant plus
grande que 1’on roulera vite.

— Vaincre la résistance au roulement. Celle-ci sera d’autant plus grande
que la masse sera élevée et que le coefficient de résistance au roulement
sera important.

— Augmenter I'énergie potentielle de gravité et lutter contre les forces
de pente, ce qui sera le cas pour un parcours valonné.

— Augmenter I'énergie cinétique et vaincre les forces d’inertie. Le par-
cours urbain avec des arréts et des démarrages fréquents sera nécessairement
plus gourmand en énergie.

— L’utilisation du moteur comme frein.

En outre la consommation est affectée par le point de fonctionnement du
moteur donc du choix du rapport de boite et de la stratégie de changement
de rapport, des accélérations, etc.

En d’autres mots, la consommation pour une distance parcourue dépend
tres fortement du parcours et des conditions de conduite. Pour pouvoir com-
parer des véhicules entre eux, il faut définir un parcours standardisé dont
le caractéristiques de vitesse et accélération et les conditions opérationnelles
sont normalisés. Il s’en suit la définition de cycles de conduite normalisés. On
distingue les cycles a vitesses constantes et les cycles de conduite variables.
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6.4 Calcul de la consommation

6.4.1 Consommation a vitesse constante

Lors de condition de conduite a vitesse constante, la consommation de car-
burant peut étre calculée immédiatement en multipliant la puissance requise
pour la conduite a vitesse constante multipliée par le temps de conduite.

La puissance propulsive requise aux roues pour faire avancer le véhicule
a la vitesse v est donnée par la puissance dissipée par les forces de résistance
PTES :
Pres = (A+ Bv?) v
La puissance a développer par le moteur est la puissance aux roues au ren-
dement de la ligne de transmission 7, pres :

Pres Av+ Bv?
Ur n

Pmot - (612)

Le temps At requis pour parcourir la distance D a la vitesse constante v est :

D
At ==

v

Des lors le travail consenti par la motorisation est :

Pmot D
v

Wmot = 7Dmot At =

(6.13)

La consommation de carburant m; s’obtient en utilisant la consommation
spécifique bsfc du moteur :

D A+ B?
P D _ bsfc 22 p (6.14)
v n

my = bsfc W, = bsfc

ou bsfc est la consommation spécifique du moteur. Si cette consommation
spécifique était indépendante du régime, la formule (6.14) laisserait a pen-
ser que la consommation évolue comme le carré de la vitesse. En réalité, le
résultat est différent étant donné que la consommation dépend du régime du
moteur et de la puissance fournie.

bsfe = bsfe(w, Prot) = bste(V * i/ Re, Prot) (6.15)

Elle dépend donc du rapport de boite sélectionnée et de la longueur de trans-
mission. Sa valeur est obtenue sur la cartographie du moteur en fonction des
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FIGURE 6.5 — Diagramme de la consommation du moteur et points de fonc-
tionnement

données de puissance / couple a fournir par le moteur et de sa vitesse de
rotation.

L’étude de la consommation d’un véhicule se déplacant a vitesse constante
se réalise classiquement dans la cartographie du moteur. En effet c’est dans

ce diagramme que 1’on connait les courbes d’iso consommation.

La Figure 6.5 illustre la démarche sur le cas de figure d'un véhicule se
déplacant a une vitesse constante v = 120 km/h.

La puissance P,,,,; développée pour vaincre les forces de résistance s’écrit :
P mot ppee p

Pres  Av+ Bo?
n Uz

Pmot =

La vitesse de rotation étant liée a la vitesse d’avance du véhicule par la
relation

R,  R.2rm

U= —"Wnot = 7 Z~41Vmot
1 60

il est possible d’exprimer la puissance des forces de résistance dans la carto-
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graphie du moteur.

Pres = é & Wmot + E <&>3 wfnot
U n o\
AR, 21 B (R. 21\’ .
R mot*ﬁ(?@) ot
= A(i/R.)N + B'(i/R.) N2, (6.16)

Il s’agit également d’une cubique dans les vitesses de rotation N, (ici ex-
primée en tours par minutes).

La courbe de couple résistant s’obtient en développant un raisonnement
identique :

A B 2
Cres = —+ — (&) w?not
non \ i
= A"(i/R.)+ B"(i/R.) N2, (6.17)

Les coefficients A’, B’, A” et B” dépendent du rapport de réduction sélectionné.
Lorsque 'on a plusieurs rapports de boite, on a autant de courbes dans I'es-
pace de la cartographie du moteur, soit une par rapport de réduction.

Pour déterminer le point de fonctionnement, plusieurs approches équi-
valentes sont possibles. On peut déterminer la vitesse de rotation a partir de

la relation
v

Wiot = -1 (6.18)

€

et le couple moteur par

1 R,
Cmot = Fres -

6.19
o (6.19)
On peut également déterminer le couple résistant pour le rapport de réduction
1 sélectionné, puis rechercher l'intersection avec la parabole de puissance

constante.

7Dmot - Pres(v)/nt
C’est une parabole dans la cartographie du moteur :

7)mot

Wimot

(6.20)

C’mot =

Remarquons encore que le travail peut étre mené dans la cartographie du
moteur exprimée en fonction de la pression moyenne effective bmep. En effet
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la pression moyenne effective bmep du moteur est liée a la puissance par la
relation suivante pour un moteur a quatre temps :

b P2
mep =
Py N
ou N est le régime de rotation du moteur en tours par seconde. Soit
Pres 2
bmep x N = ——=— = (Cste
H

qui est une constante pour une puissance et une cylindrée donnée.

On peut maintenant utiliser les résultats pour étudier I'influence du choix
du rapport de réduction sélectionné sur la consommation du véhicule. Repre-
nons l'exemple de la Figure 6.5. Le point A est relatif & un rapport de boite
14. Lorsque l'on sélectionne le rapport de réduction plus faible ig = 0,84,
le point de fonctionnement se déplace le long de I’hyperbole de puissance
constante et le couple moteur augmente tandis que la vitesse de rotation di-
minue par le facteur inverse. On observe que le point de fonctionnement se
rapproche des iso valeurs de consommation les plus faibles. Dans I’exemple
sélectionné, il apparait clairement que le choix du plus petit rapport de
réduction i permet de réduire la consommation spécifique. Dans le cas de
figure sélectionné, on gagne 8 % sur la consommation. En contrepartie, on
diminue la force disponible pour I'accélération.

6.5 Consommation sur un cycle a vitesse va-
riable

Pour un cycle de conduite a vitesse variable, on doit calculer la consom-
mation a chaque instant en fonction de la puissance moteur a fournir et
du régime moteur. La consommation totale est fournie par l'intégrale des
consommations instantanées. On a ainsi I’expression générale :

. T b f mot
[Ehar Jo et dt

B =20"" _ , (6.21)

Jo vdt Jo vdt

avec
Pmot Si Pmot Z 07

Pmo = 6.22
Prnot)+ {0 Si Pt < 0. (6.22)

En effet le moteur ne consomme pas d’énergie lorsqu’il faut ralentir le véhicule
ou le freiner. On peut éventuellement introduire une consommation bgy.cip
pour certains systemes de propulsion lorsqu’ils fonctionnent en frein moteur.
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En négligeant la consommation lors du freinage moteur, il vient donc :

I bsf]Cv [mfgcos +1/2pSCyv* + mgsin @ + mdv/dt] . dt

B [ vdt

(6.23)

Cette derniere expression met en évidence 'intervention des différents pa-

rametres sur lesquels on peut jouer pour réduire la consommation :
— La masse m du véhicule, qui intervient au travers des forces d’inertie,
des forces de pente et des forces de résistance au roulement ;

— L’aérodynamique via le C} ;
— La résistance au roulement dont une multitude de parametres influen-

cent le coefficient f

Des études paramétriques ont montré que, pour un véhicule moyen, on a les
ordres de grandeur suivants sur la réduction de consommation AB pour une
réduction de 10 % respectivement de la masse, du C,, et du coefficient de
résistance au roulement.

A AB
Am [ 10 % | 6 %
AC, |10% | 3%
Af [10% 2%

6.6 Mesures normalisées de la consommation

6.6.1 Mesure normalisée de la consommation a vitesse
constante

Anciennement, la plupart des constructeurs donnaient la consommation
en pallier & deux vitesses différentes : souvent 90 km/h et 120 km/h.

La mesure de la consommation a vitesse constante se base sur la réali-
sation d’un essai soit en laboratoire sur un banc a rouleaux ou soit sur un
essai sur route. Dans ce dernier cas le parcours doit avoir plus de 2 km et
présenter une pente de moins de 2 %. La charge du véhicule doit étre égale
a la moitié (1/2) de la charge maximale et au moins supérieure a 180 kg.

Comme la masse volumique de 'essence augmente lorsque la température
diminue, la consommation volumique mesurée doit encore étre corrigée et
rapportée a une consommation a 20 °C. Soit

B(20°C) = [1 — a(20 — t.)] B(t.) (6.24)



250 CHAPITRE 6. CONSOMMATION ET EMISSIONS

ou t. est la température de 1'essai en degrés centigrades et B(t.) la consom-
mation mesurée a cette température. Le coefficient de dilatation de ’essence
vaut environ a. ~ 0,001 /°C.

Avant I'imposition des cycles de conduite normalisés, les constructeurs
estimaient (de manieére trés imparfaite) la consommation d’un véhicule au
moyen de la consommation DIN (norme DIN 70300) qui représente 110 %
de la consommation du véhicule supportant la moitié de sa charge maximale
et roulant aux trois quarts de sa vitesse maximale (mais pas a plus de 110
km/h). Les 10 % devaient tenir compte des circonstances défavorables de la
situation réelle.

Ultérieurement, la notion de consommation a vitesse constante a survécu
jusqu’en 1996 dans la mesure de I’'Euromix.

6.7 Cycles normalisés de consommation

Les cycles de conduites définissent des parcours standardisés au cours
desquels la vitesse, 'accélération ainsi que, généralement, les rapports de
boite pour les boites manuelles doivent étre suivis a chaque instant selon les
spécifications du cycle.

Il y a deux types de cycles de conduite :

— Les premiers peuvent étre qualifiés de "réalistes” dans le sens qu'’ils
sont déduits directement d’observations du traffic.

— Les seconds sont dits ”synthétiques” parce qu’ils sont élaborés a partir
de vitesses et d’accélérations obtenues a partir d’observations du traffic
classées et pondérées en fonction de leur durée et de leur fréquence.

Le cycle de conduite est généralement réalisé sur banc a rouleaux, ou les
émissions en sorties d’échappement du véhicule sont recueillies et analysées
pour évaluer le taux normalisé d’émissions. Dans le domaine des véhicules
industriels, le cycle de conduite n’est pas effectué sur un banc a rouleaux,
mais sur un banc moteur et est évalué via une série de points de couple
moteur et de vitesse moteur au lieu de points de vitesse véhicule.

Les cycles de conduite sont aujourd’hui le seul moyen standardisé pour
évaluer si la législation sur les émissions est respectée par les constructeurs
automobiles. Ces tests doivent étre congus de maniere a ce qu’ils améliorent
les réductions des émissions de polluants et de C'O5 et qu’il ne soit pas trop
restrictif afin de laisser le marché ouvert a la concurrence. En effet, ce dilemme
est délicat a gérer par les gouvernements qui sont souvent tentés de favoriser
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FI1GURE 6.6 — Cycles US : FTPT75 - conduite urbaine - et HWFET - conduite
sur autoroute -

les fabricants locaux au moment de choisir le cycle qui sera utilisé pour les
tests.

6.7.1 Les cycles EPA américains

Cycles FTP75 et HWFET

Aux USA, la détermination de la consommation (ou plutot de I’économie
de carburant) est basée sur les cycles de conduite développés par 'EPA (En-
vironment Protection Agency). Le cycle FTP (pour Federal Test Procedure)
a été créé par 'EPA (Environmental Protection Agency) pour représenter
un cycle urbain avec une grande partie de la conduite en ville avec des arréts
fréquents et une partie de la conduite sur autoroute (voir Figure 6.6a). Le
< Highway fuel economy test > (HWFET) est utilisé pour évaluer la consom-
mation de carburant sur un cycle de conduite type autoroute. Il est représenté
a la Figure 6.6b. De maniere évidente, ces deux cycles sont classés dans la
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catégorie 'réaliste’ et sont représentatifs des habitudes de conduite aux USA.

A partir de la consommation mesurée sur les deux cycles, on forme I'indice
d’économie combiné :

1 0,55 0,45
= + (6.25)
mMpPYcombined mpYgrTP7s MPIEW FET

Cycles US06 et SC03

En 2007, 'EPA a décidé d’ajouter trois cycles supplémentaires a ceux
déja existants, afin de mieux refléter les conditions réelles de conduite. Le
premier est 'US06, qui est complémentaire a ce qui manque au cycle FTP-
75. En effet, ce cycle a une plus grande vitesse de pointe de 80 mph (130
kmh) et des accélérations plus fortes ce qui représente un comportement de
conduite plus agressif. Le SC03 est un autre cycle ajouté qui a la particularité
d’étre effectué a une température ambiante de 35 °C. Ceci est nécessaire pour
prendre en compte l'air conditionné dans les calculs de consommation de
carburant et d’émissions. Le dernier cycle ajouté est le "cycle froid”. Il s’agit
en fait d'un FTP-75 effectué a une température ambiante de -7 °C.

Procédure de test

Les tests sont réalisés sur un banc a rouleaux. Pour une boite manuelle,
les points pour les changements de rapport de boite sont prescrits.

Cette procédure possede plusieurs inconvénients. Elle est d’abord assez
lourde d’un point de vue pratique et technique. Ensuite, la masse du véhicule
est classée en groupes; des lors pour tout véhicule donné, la masse pres-
crite pour le test n’est pas identique a la masse réelle sur la route. Les me-
sures officielles de consommation sont effectuées avec cette contrainte. Une
conséquence est qu’une réduction de masse n’a un effet visible sur la consom-
mation que si on franchit une limite de classe, ce qui est assez difficile a utiliser
en pratique comme outil de développement. Aussi, bien souvent, les calculs
de consommation sont réalisés en s’affranchissant de ces contraintes de classe
sur la masse. Par contre lorsque ’'on compare les tests officiels et les données
expérimentales, il y a des différences évidentes qui sont sources de confusion.
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Cycle de conduite CEE/CE (essai CEE type |).
Kilométrage: 1,013 km  Vitesse moyenne: 18,7 km/h * sans phases
Distance du test: 4,052 km (27,01 km/h*) de ralenti
Nombre de cycles/essai: 4 Vitesse max.: 50 km/h (pourcentage
Durée du cycle: 195s de ralenti 31 %).
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FIGURE 6.8 — Cycle européen en conduite urbaine. D’apres [2]

6.7.2 Le cycle européen de conduite et les autres cycles
en Europe

L’EUROMIX

Jusqu’en 1978, chaque pays en Europe avait ses propres regles pour la
mesure de la consommation. La plupart était déterminée sur la base d’essais
a vitesse constante par exemple a 90 km/h et 120 km/h.

Lors des chocs pétroliers des années 1970, il y eut une forte demande
de la part des utilisateurs pour avoir des indices de consommation mieux
représentatifs que les estimations a vitesse constante qui différaient assez
fortement de la réalité vécues par les automobilistes européens.

Des le début des années 1970, les constructeurs allemands de voitures ont
commencé a établir leurs propres cycles de conduite basé sur des statistiques
disponibles sur les données du traffic. Un de ceux-ci était le cycle E-70 (voir
Ref.[10] page 119), amélioré plus tard par le cycle E-75 sur la base de nouvelles
données concernant les habitudes des conducteurs européens. Par ailleurs, la
consommation lors de la conduite en ville et sur autoroute étaient souvent
mesurées sur la base des cycles EPA.

En 1978, la réglementation 80/1268/EEC propose de mesurer la consom-
mation dans la Communauté Européenne en suivant 'indice de consomma-
tion composite EUROMIX. La réglementation définit tout d’abord le cycle
urbain européen mis au point pour mesurer la consommation urbaine est
représenté a la Figure 6.8. Il s’agit d’un cycle synthétique de conduite en
ville. Il comporte trois périodes avec des arréts. Le cycle CEE donne une
plus grande importance a l'aérodynamique que le cycle EPA a cause de sa
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FIGURE 6.9 — Nouveau cycle de conduite européen

vitesse moyenne plus élevée et de ses périodes de vitesse en pallier a vitesse
importante pour la ville. La réglementation 80/1268/EEC définit ensuite une
consommation normalisée sur la base d’une moyenne entre la consommation
sur le cycle européen urbain, la consommation & vitesse constante de 90 km /h
et la consommation a vitesse constante de 120 km /h.

1
Bruromiz = 3 (Bcity + Boo + Bi2o) (6.26)

Bien que TEUROMIX n’ait jamais été une réglementation officielle obli-
gatoire, il était largement accepté probablement parce qu’il proposait un seul
nombre pour représenter la consommation plutot que 3 valeurs, ce qui est
plus parlant pour le public.

Cycle NEDC

A partir du ler janvier 1996, un nouveau cycle européen de conduite a été
introduit a la fois pour la mesure et la certification des émissions de polluants
et de la consommation dans la Communauté Européenne. Le cycle NEDC
(pour New European Driving Cycle) a été utilisé comme cycle de référence
pour 'homologation des véhicules jusqu’a la norme Euro6 en Europe et dans
certains autres pays du monde. Il est remplacé a partir de la norme EURO
6d par le cycle WLTP.

Le nouveau cycle européen est représenté a la Figure 6.9. Il est composé
de deux parties :
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FIGURE 6.10 — Nouveau cycle européen de conduite pour la certification des
émissions et de la consommation. La zone hachurée identifie les sections a
vitesse constante qui ont été remplacées. D’apres [10], Figure 3.21

— La premiere partie reprend le cycle urbain européen ECE qui doit étre
parcouru quatre fois apres un départ a froid.

— La seconde partie est un cycle a haute vitesse. Il remplace les deux
cycles a vitesse constante a 90 et 120 km/h (Voir Figure 6.10).

Le nouveau cycle européen de conduite (NEDC) est réalisé sur banc a
rouleaux. Le parcours est de 11 km pendant 1080 secondes. Le parcours est
composé d'une portion de 780 secondes en cycle urbain et d’une autre de
300 secondes en cycle extra-urbain. La vitesse moyenne est de 33,6 km/h.
En cycle urbain, la vitesse de 50 km/h n’est jamais atteinte, par contre,
la voiture tourne plusieurs fois a ’arrét, comme c’est souvent le cas dans
la réalité. Par ailleurs, les simulations d’accélérations molles correspondent
bien moins a la réalité. En cycle extra-urbain, la vitesse varie entre 60 et
120 km/h, mais la vitesse maximale n’est maintenue que pendant quelques
secondes. Les caractéristiques principales du cycle NEDC sont les suivantes :

NEDC
Distance (m) 1102
Durée (s) 1180
Vit. moy. (km/h) | 33,6

Comparativement a 'EUROMIX avec ses parties a vitesse constante a
90 et 120 km/h, le nouveau cycle européen propose une vitesse moyenne
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plus lente. Du fait de cette vitesse moyenne plus lente, I'influence de ’aéro-
dynamique sur la consommation normalisée est réduite (et se rapproche de
celle de l'effet de 'aérodynamique dans le cycle américain de I'EPA), tan-
dis que la présence de phases d’accélération dans la partie a haute vitesse
augmente 'influence de la masse.

Le cycle NEDC est souvent critiqué par les experts parce qu’il n’est pas
du tout représentatif d’une situation réelle de conduite. Bien que sa par-
tie urbaine avec ses longs arréts puisse représenter le traffic a 'intérieur du
centre des villes européennes, il ne rend pas bien compte du traffic dans les
zones périphériques et péri urbaines. Les accélérations sont tres faibles, il y a
beaucoup de plateaux a vitesse constante et beaucoup de phases de ralenti.
En outre, la partie a haute vitesse ne reproduit pas tres bien la vitesse élevée
sur les autoroutes, alors qu’il s’agit souvent de la partie principale du trajet
moyen. Des lors, cela rend impossible le fait d’obtenir les valeurs certifiées de
la consommation et des émissions de polluants qui soient une image correcte
de la conduite dans des conditions réelles. A la Figure 6.11, le rapport de
ICCT [14] montre la dérive entre les valeurs des consommations mesurées
sur le cycle d’homologation NEDC et les valeurs mesurées sur des cycles
non officiels (ADAC Eco Test) ou des valeurs rassemblées dans les bases de
données telles que le Spritmonitor rassemblant les consommations mesurées
chez les consommateurs. Pour ces raisons, il a até décidé par les autorités
européennes de remplacer le NEDC par le nouveau cycle appelé Worldwide
Harmonized Light Vehicle Test Procedure (WLTP) qui est entrera en vigueur
avec la norme Euro 6d.

Cycle ADAC

Indépendamment des cycles officiels, les magazines d’automobiles et les
automobiles clubs ont continué de proposer leurs propres cycles. Un de ceux-
ci est le cycle ADAC, automobile club allemand. Issu d’observations du traffic
allemand, il est assez réaliste. Comme le montre la Figure 6.12, il est composé
de 3 segments :

— Un cycle urbain basé sur le cycle urbain européen.

— Un cycle rural typique d’une conduite dans la campagne a parcourir

deux fois.

— Un cycle autoroutier qui differe selon la vitesse maximale de la voiture.
Les voitures avec une vitesse de pointe inférieure a 155 km/h ont un
cycle autoroutier a 120 km/h; les voitures avec une vitesse de pointe
de 170 km/h ou plus ont a parcourir un cycle a une vitesse de 140
km/h; les voitures dont la vitesse de pointe est située entre ces deux
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FiGURE 6.11 — Comparaison des émissions de C'Oy, mesurées selon le
réglement R101 NEDC et constantées sur la base d’autres profils d’usage
du véhicule : ADAC Eco Test (NEDC Hot) incluant les effets de la clima-
tisation de I’habitacle, ADAC Eco Test (NEDC Froid) sans la climatisation
et les valeurs extraites de la base de données allemandes des consommation
Spritmonitor. Source ICCT [14]

limites (140 et 170 km/h) doivent suivre un cycle dont la vitesse est
décrite par une regle additionnelle.
Il semble que ce cycle représente assez bien les habitudes de conduite des
conducteurs allemands. Il prend en compte que, en Allemagne, les voitures
rapides sont conduites plus rapidement.

Cycle ARTEMIS

Ce cycle est basé sur une étude effectuée en Europe dans le cadre du
projet Artémis. Il est composé de trois configurations différentes, plus une
variante supplémentaire : cycle urbain, rural, autoroute 130 km/h et auto-
route 150 km/h. Les principales caractéristiques des cycles ARTEMIS sont
les suivantes :

Urbain | Rural | Autoroute 150 | Autoroute 130
Distance (m) 4870 | 17272 29545 28735
Durée (s) 993 1082 1068 1068
Vit. moy. (km/h) 17,6 57,5 99,6 96,9

Les cycles Artémis ne sont pas utilisés pour la certification de polluants
ou de consommation de carburant, cependant, les constructeurs automobiles
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FIGURE 6.14 — Cycles de conduite japonais : cycle 10-15 et cycle JCO8

utilisent ce type de cycle pour mieux comprendre les conditions réelles de
conduite et pour évaluer les performances réelles de leurs véhicules.

Notons qu’il existe de nombreux autres cycles plus ou moins connus ou
utilisés comme le modem-Hyzem qui ne seront pas traités ici.

6.7.3 Cycles japonais

Le cycle Japonais 10-15 mode est utilisé pour la certification des émissions
et de la consommation de carburant au Japon. Il représente a la fois un cycle
urbain et autoroutier, comprenant des phases de ralenti, des accélérations, des
décélérations et des phases de stabilisé. Les mesures sont effectuées moteur
est chaud, apres une procédure de chauffe moteur standard.

Ce cycle comporte les mémes désavantages que le NEDC, c’est pourquoi
les autorités et les constructeurs Japonais ont décidé de passer a un cycle
plus réaliste a partir de 2011, le JCOS.

Le JCO8 est un cycle transitoire qui est beaucoup plus exigeant que le
cycle 10-15 mode. Il est réalisé a la fois avec démarrage a froid et a chaud et
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il représente une conduite en trafic congestionné, avec de fortes accélérations
et décélérations.

Les caractéristiques des deux cycles japonais sont les suivantes :

10-15 | JCO8
Distance (m) 4160 | 8170
Durée (s) 660 | 1204
Vit. moy. (km/h) | 22,7 | 24,4

6.7.4 Procédure d’essai mondiale harmonisée (WLTP)

L’établissement du reglement WLTP résulte d'une concertation entamée
des 2013-2014 entre les différents constructeurs automobiles et les instances
gouvernementales Européennes, Japonaises, Chinoises et Indiennes afin de
remplacer le cycle NEDC. Le cycle WLTP est construit a partir d’'une base
de données représentative des usages automobiles au niveau mondial. Comme
pour les cycles précédents, la procédure d’essai mondiale harmonisée pour les
voitures particulieres et véhicules utilitaires légers (WLTP pour Worldwide
Harmonized Light vehicles Test Procedures) est un test réalisé sur banc a
rouleaux. Il permet d’évaluer les émissions de polluants, la consommation de
carburant et ’autonomie en électrique des véhicules utilitaires légers (voitures
particulieres et camionnettes).

La procédure de test est divisée en 3 cycles, en fonction du rapport entre
la puissance et la masse du véhicule testé. Ce rapport de puissance massique
(Pm) est défini comme étant la puissance nominale en W, divisée par le poids
a vide en kg. Trois classes sont alors définies suivant 'indice de puissance
massique du véhicule :

Classe 3 : Pm > 34 Si la vitesse maximale V,,,, < 135 km/h, la partie
du cycle a vitesse élevée est remplacée par une partie a basse vitesse.

Classe 2 : 22 < Pm < 34 Si la vitesse maximale V., < 90 km/h, la
partie du cycle a vitesse élevée est remplacée par une partie a basse
vitesse.

Classe 1 : Pm < 22 Si la vitesse maximale V,,,, < 70 km/h, la partie
du cycle a vitesse élevée est remplacée par une partie a basse vitesse.

Cycle pour les véhicules de classe 3

Le cycle pour classe 3 est composé de quatre zones de vitesse : une
représentant de la conduite urbaine, une de conduite périurbaine, une de
conduite extra-urbaine et une zone d’autoroute.
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F1GURE 6.15 — Cycles de la procédure d’essai mondiale harmonisée WLTP :

classe 1, classe 2, classe 3
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FIGURE 6.16 — Cycles pour les véhicules industriels : WHTC

Cycle pour les véhicules de classe 2

Le cycle pour classe 2 représente des vitesses véhicule basses, moyennes
et modérément élevées, couvrant l'utilisation des véhicules indiens et des
véhicules européens et japonais de faible puissance.

Cycle pour les véhicules de classe 1

Ce cycle est constitué de zones a faible et moyenne vitesse. Il est typique
des véhicules de faible puissance qui peuvent étre trouvés en Inde.

Les caractéristiques des trois cycles WLTP sont les suivantes :

WLTP Classe 3 | Classe 2 | Classe 1
Distance (m) 23262 14664 8091
Durée (s) 1800 1477 1022
Vit. moy. (km/h) 46,5 35,7 28.5

Les cycles pour véhicules industriels

Les émissions et la consommation de carburant des véhicules industriels
sont évalués pour homologation au banc d’essai moteur et non sur banc a rou-
leaux. Il existe deux cycles mondiaux harmonisés utilisés pour I’homologation
qui sont représentés par un ensemble de point vitesse moteur normalisée /
charge moteur normalisée (en % de la vitesse maximale et de la charge maxi-
male) en fonction du temps. Le premier est un cycle stabilisé (WHSC pour
World Harmonized Stationary Cycle) et le second est transitoire (WHTC
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FIGURE 6.17 — Architecture du banc a rouleaux

pour World Harmonized Transiant Cycle). Les valeurs négatives sont fixées
arbitrairement pour représenter les pertes par friction.

Comparaison des cycles NEDC et WLTP

Le Tableau 6.3 dresse un résumé de la comparaison entre les caractéristiques
des cycles NEDC et WLTP.

6.8 Banc a rouleaux

La réalisation des différents tests de consommation et d’émissions fait
référence a 'utilisation d'un banc a rouleauz. Il apparait donc important de
préciser quel est ce dispositif.

Afin de réaliser des tests de motorisation ou de véhicules, on a besoin
d’un dispositif expérimental capable de reproduire les conditions de fonc-
tionnement sur la route tout en restant dans un laboratoire ou un atelier. Un
banc a rouleaur (chassis dynamomter en anglais) est un dispositif destiné a
reproduire les lois d’évolution du véhicule sur la route tout en maitrisant les
conditions de ’expérience en laboratoire.

Un banc a rouleaux consiste typiquement en un ou deux rouleaux menés
par les roues motrices et connectés a un systeme d’absorption de puissance
capable de controler la charge appliquée aux rouleaux et donc aux roues
du véhicule. Une instrumentation électronique et un logiciel de controle sur
ordinateur sont maintenant habituels. L’opérateur peut controler certaines
fonctions du banc pendant la conduite du véhicule.
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NEDC

WLTP

Cycle de test

Cycle de test unique

Cycle dynamique plus
représentatif des condi-
tions de conduite réelle

Durée du cycle

1180 s (20 min)

1800 s (30 min)

Distance du cycle 11 km 23,25 km

Phases de conduite | 2 phases, 4  phases plus dy-
66 % de conduite urbaine | namiques, 52 % de
et 34 % de conduite ru- | conduite urbaine
rale et 48 % de conduite

rurale

Durée des phases | 322 s 235 s

d’arréet

Pourcentage 27,35 % 13,05 %

d’arret

Vitesse  moyenne | 33,3 km/h 46,5 km/h

avec arrét

Vitesse maximale | 120 km/h 131 km/h

Accélérations 1,06 m/s? 1,75 m/s?

maximales

Décélération maxi- | -1,64 m/s> -1,75 m/s?

males

Influence des op-
tions individuelles

Le NEDC ne tient pas
compte de l'impact sur
les émissions de CO,
et sur la performance
énergétique

Les caractéristiques ad-
ditionnelles (pouvant va-
rier selon les modeles)
sont prises en compte

Changements de vi-
tesse

Changements de vitesse
fixes

Points de passage
calculés pour chaque
véhicule

Températures  de
test

Mesures réalisées entre
20 et 30°C

Essais réalisés a 23°C,
C Oy corrigé a 14°C

TABLE 6.3 — Comparaison des cycles NEDC et WLTP
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FIGURE 6.18 — Banc a rouleaux de I'Université de Liege

Le banc a rouleau présente plusieurs avantages. Le plus important est la
possibilité de tester les performances d’'un véhicule complet ou d’un moteur
monté sur le véhicule. Il n’est pas nécessaire de retirer le moteur du véhicule,
ce qui simplifie, primo, la procédure de test et, secundo, I’environnement pour
procéder a la réalisation de 'essai. Toutefois, la précision et la répétabilité
de la mesure sont plus faibles que celles d’un banc moteur compte tenu des
multiples facteurs de perturbation qui peuvent affecter la mesure (pertes dans
la ligne de transmission; type, pression de gonflage, température et usure
des pneumatiques...) En outre I'accessibilité et I'installation de capteurs sont
également plus limitées.

Les bancs a rouleaux sont généralement utilisés pour :

effectuer une vérification rapide de la puissance,

réaliser des tests supplémentaires sur le moteur,

mesurer les pertes de la ligne de transmission,

réaliser des tests requérant la mesure précise de la puissance développée
par le véhicule,

effectuer des essais exigeant la présence du véhicule complet pour la
mesure de la consommation, des émissions, du bruit, etc.
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FIGURE 6.19 — Mesure de la caractéristique du la motorisation d’un banc a
rouleaux sur banc a rouleaux a 1’Université de Liege



Chapitre 7

LE FREINAGE

7.1 Introduction

Les performances en freinage des véhicules sont de toute évidence une des
caractéristiques cruciales pour la sécurité du véhicule. Dans la perspective
d’accroitre la sécurité, des efforts importants ont été consentis au cours du
temps pour améliorer le freinage. Des normes réglementent le freinage dans
la plupart des pays.

Ce chapitre traite des approches et méthodes d’analyse des performances
de freinage des véhicules a moteur. Les criteres d’évaluation des capacités de
freinage sont présentés et des approches récentes pour augmenter les perfor-
mances de freinage telles que ’ABS seront discutées.

7.2 Equations du mouvement

7.2.1 Equations de Newton-Euler

En observant la situation décrite a la Figure 7.1, on peut écrire I'équilibre
longitudinal du véhicule selon I'axe x local de la voiture. Selon la conven-
tion, une accélération positive est dirigée vers 'avant. Ici en cas de freinage,
I’accélération prend une valeur numérique négative a, < 0.

Le décélération de freinage a, est régie par la seconde loi de Newton :

ma, = —(be+Fbr) —FRR—Faem$Wsin9—Rt (71)

avec
— Fys+ Fyy respectivement les forces du systeme de freinage sur les roues
avants et arrieres;

269
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FIGURE 7.1 — Définition des forces agissant sur une automobile lors du frei-
nage

— Frr = fW cos = mgcosf la force de résistance au roulement ;
— Flero = % pV2SC, la force de trainée aérodynamique ;

— F, = Wsinf = mgsin 6 la force de pente;

— Ry la force de freinage due a la transmission.

En réalité si la source de freinage principale reste bien les freins, les autres
forces de résistance a ’avancement contribuent également au ralentissement
du véhicule. Examinons I'importance relative de chacune d’elles.

7.2.2 Forces du freinage
La résistance au roulement

La résistance au roulement s’oppose au mouvement du véhicule et contri-
bue a son ralentissement. Sur une route plane :

Frr :FRR,f+FRR,r = f(Wf—i—Wr) = fmg cos 0

Elle donne lieu a une décélération dont I'importance est la suivante :

F
“BR  f g~ 001y
m

La résistance aérodynamique

La trainée aérodynamique s’oppose également au mouvement. Son action
est fonction de la vitesse au carré.

1
Foero = EpVZSCz
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A basse vitesse cette force est négligeable, mais certainement pas a haute

vitesse. Estimons sa contribution & haute vitesse : soit p = 1.226 kg/m?,
S=2m? C,=0.35V =120 km/h = 33.3 m/s*, m = 1200 kg.

Fuero  0.5pV2SC,

m m

~0.04 ¢

La résistance de pente

La pente de la route va contribuer de maniere directe au ralentisse-
ment du véhicule (positivement ou négativement) selon le sens de la pente
évidemment. Pour des faibles pentes et des angles exprimés en radians, on a

Fy=Wsing ~W§a
Des lors une pente de 3% va donner lieu a une décélération de :

F
m

La résistance de la ligne de transmission

Le moteur, la boite de vitesses, la transmission et le pont produisent des
forces d’inertie et de résistance a ’avancement qui peuvent contribuer au
freinage.

D’une part 'inertie des composants en rotation de la ligne de transmission
augmente la masse effective du véhicule et doit donc étre prise en compte lors
du freinage et spécialement lors du dimensionnement du systeme de freinage
des roues motrices.

La ligne de transmission contribue également en apportant une résistance
a l'avancement ou trainée. Celle-ci provient du frein moteur et des frictions
dans les roulements et dans les paliers de la boite de vitesses, de la trans-
mission, du différentiel. Le frein moteur a pour origine le couple moteur (ob-
servable au banc) provenant des frictions internes du moteur et des pertes
par pompage de l'air dans les cylindres lorsque le moteur est entrainé et
comprime de I'air. On remarquera que les pertes par pompage disparaissent
si le moteur est entrainé a un régime suffisamment élevé pour conduire au
flottement des soupapes. Pour un régime supérieur a ce régime, les soupapes
restent ouvertes et le couple de frein moteur disparait. Cela peut conduire a
des problemes pour les camions pour lesquels le flottement peut apparaitre
aux environs de 4000 tr/min et causer des accidents dans de tres longues
descentes. Pour des boites manuelles, le couple de frein moteur est multiplié
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M do_/dt

R

(S

FIGURE 7.2 — Equilibre de la roue freinée

par le rapport de réduction de la boite lorsque 'embrayage est fermé. Par
contre, pour les transmissions hydrauliques, le convertisseur de couple est
prévu pour faire passer la puissance du moteur vers les roues mais pas l'in-
verse (ou de maniere tres inefficace) de sorte qu’il n’y a pas de frein moteur
dans ce cas.

Enfin l'inertie de la ligne de transmission peut contribuer de maniere
positive ou négative au freinage en fonction du taux de décélération. Si le
véhicule ralentit plus vite que ne le feraient les composants sous ’action de
leurs propres frictions internes, alors les freins des roues doivent reprendre la
partie supplémentaire du couple de freinage qui est nécessaire pour ralentir la
ligne de transmission. De méme, pour des décélérations assez lentes la friction
dans les organes de la ligne de transmission est suffisante pour freiner la ligne
de transmission et contribuer positivement a l’effort de freinage du véhicule.

7.2.3 Forces de freinage

La force de freinage produite par les freins reste la source principale du ra-
lentissement du véhicule. La force de ralentissement se développe a l'interface
entre les pneumatiques et le sol.

De la discussion du paragraphe précédent sur le role des forces d’inertie
de la ligne de transmission, on déduit que lorsque la force a la roue reste
inférieure a la limite d’adhérence sol roue, la force de freinage développée
dans I’aire de contact doit reprendre en supplément la décélération des roues
et des organes de la ligne de transmission. En observant la Figure 7.2, la force
nette disponible pour freiner le véhicule vaut donc :

Ty — Iw 'w
Fb: b ZR |W | (72>

avec
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— R, le rayon effectif de la roue;

— Ty le couple de freinage produit par le frein;

— I, 'inertie de roue et de la ligne de transmission ;
— Wy la décélération angulaire des roues.

Excepté lors du glissement de la roue suite a la saturation du coefficient
d’adhérence, 'accélération angulaire w,, de la roue est liée a la décélération
du véhicule : a, = W, /R.. Dés lors il est possible et souvent plus commode
de reporter l'inertie des roues et des organes de la ligne de transmission
sur la masse effective du véhicule lors des calculs. Dans ce cas on considere
simplement la force de freinage calculée par la relation :

T,
Fy = é (7.3)

tandis que la masse du véhicule est corrigée pour tenir compte de l'inertie de
la ligne de transmission et des roues.

On est alors amené a définir une masse effective en décélération et un facteur
correctif :

(7.5)

Ce coefficient de masse effective est plus faible que le coefficient de masse
effective en accélération et vaut généralement entre 1,03 et 1,05.

7.3 Mouvement a décélération constante

Supposons que le mouvement de freinage s’effectue a décélération constante,
ce qui revient a admettre 'hypothese que les forces de freinage restent cons-
tantes avec la vitesse :

dv
ay = —F /m = s (7.6)
ol F' est la force totale de freinage (constante). Cette hypothese est tout
a fait cohérente avec 'hypothese que l'adhérence est constante p = C'ste

durant le freinage.

Si la vitesse initiale est vy, I'intégration de I’équation donne la vitesse
v(t) :
v(t) =vg—a,t (7.7)
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En intégrant encore une fois on obtient la distance parcourue en fonction du
temps z(t)
t2
z(t) =vo t — ay 3 (7.8)
Si on considere I'énergie, la différence d’énergie cinétique entre I'instant initial
et final est égale a la puissance moyenne dissipée par les forces de freinage
multipliées par la distance parcourue :

—mug — amv2(t) = F'" a(t) (7.9)
Si la vitesse finale est nulle (arrét complet du véhicule), on obtient le

temps d’arret ¢,
Vo = Qg tstop € tstop = Vo/ 0y (7.10)

et la distance d’arrét Ly, :

2 2 2
b= -
Tandis que I'énergie dissipée par le freinage est
By = 2 = B Ly, = pr (712
2 2a,
La puissance moyenne dissipée par le systeme de freinage est égale :
Py = Ey/tstop (7.13)
La puissance maximale est dissipée a I'instant initial et vaut :
B = Fy v (7.14)

Comme la puissance instantannée décroit linéairement avec le temps, la puis-
sance maximale est égale au double de puissance moyenne.

En pratique, la distance d’arrét est supérieure a celle qui est estimée ici,
car il y a un temps mort a cause du temps de réaction du conducteur (t,)
et du temps de réaction du systeme de freinage (t4). Soit t, + t4 ce temps
de réaction et de mise en action du systeme de frainage, la distance d’arrét

devient : )

(Y
Lstop = Vo (ta + td) + 5 0 (715)

Ay

tq + tg est couramment de 'ordre de 0,5 s.



7.4. LES FREINS 275

Applications numériques
Voiture

Soit une voiture de masse totale m = 1400kg. La vitesse initiale est de
vo = 120 km/h = 33 m/s. La décélération est de a, = 6 m/s>

L’énergie cinétique du véhicule qui doit étre absorbée par le systeme de
freinage vaut :

1 1
E, = §mvg = 5 1400 (33,3)? = 776,223 k.J (7.16)

Cette énergie est transformée en chaleur qui devra étre dissipée. La décélération
étant de 6 m/s?, le temps de freinage est de :

tstop = Vo/a; = 33,3/6 =5,5s (7.17)
et la distance de freinage
Latop = V3 /(2.a;) = 90m (7.18)
La puissance moyenne qui doit étre absorbée par le freinage est :
Py = Ey/tsop = 776.223/5,5 = 141,131 kW ~ 190 C'V (7.19)

Elle est maintenue pendant 5,5 secondes. La puissance maximale dissipée
vaut quant a elle :

Pgnaz‘ =9 Eb/tstop = 282, 262 kW (720)

Camion

Un tracteur et son semi-remorque pesant 35 tonnes roulent & 60 km /h ou
16,6 m/s. La décélération est de 5m/s>.

L’énergie cinétique dissipée en chaleur est de

1 1
W= §mv§ = 5 35000 (16,6)* = 4806900 .J (7.21)

Le temps de freinage est de
tstop = Vo/a, = 16.6/5 = 3,33 s (7.22)
La puissance moyenne a dissiper par les freins est de :

Py = W /tgep, = 4806900/3,33 = 1,443513 MW ~ 1960 CV (7.23)
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FIGURE 7.3 — Freins a tambour et a disque pour automobiles [5]

7.4 Les Freins

7.4.1 Les types de freins

On distingue deux grands types de freins.

— Les freins a tambour. Ils étaient initialement d’usage courant a cause
de leur haut facteur de freinage et de la facilité d’incorporer un dis-
positif de frein de parking.

— Les freins a disque. Ils ont un facteur de freinage plus faible et de-
mandent un force d’actionnement plus importante. Ils requierent également
des développements supplémentaires pour introduire des freins de par-
king.

7.4.2 Les freins a tambour

Le facteur de freinage est le facteur d’amplification entre la force de com-
mande (entrée) et la force de freinage (sortie) dans un mécanisme de frein.
On établit son expression assez facilement dans un frein a tambour a partir
de I’équation d’équilibre.

En regardant la Figure 7.4, I’équilibre des moments autour du pivot du
sabot de frein donne :

Y My=ePi+npNi—mNsy=0 (7.24)

En tenant compte des équations constitutives reliant les forces de friction et
les forces normales dans le sabot

Fyr=uNy et Fgp=u Np (7.25)



7.4. LES FREINS 277
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FIGURE 7.4 — Schéma d’un frein a tambour [5]

on trouve P I
e e
fa__HC 4 IB___HE (7.26)
Py (m—pn) Py (m+ pn)

L’étrier A est le patin de téte. Dans ce patin, la force de friction produit
un moment qui tend a presser le sabot contre le patin de matériau de friction
et augmente la friction. Le systeme est auto serrant, ce qui est donne lieu
a un grand facteur d’amplification mécanique (mechanical advantage), mais
qui peut aussi conduire au blocage du patin.

L’étrier B est le patin traineur. La force de friction tend a créer un moment
qui diminue la force de contact. Le facteur de freinage est plus faible. Il n’est
pas auto serrant. Une force d’actionnement plus grande doit étre appliquée.

Une combinaison judicieuse des patins tirés et trainés permet d’atteindre
différents facteurs de freinage effectifs pour le systeme.

7.4.3 Les freins a disque

Dans les freins hydrauliques, le couple de freinage aux roues dépend de
la pression appliquée p,. On peut trouver la relation donnant le facteur de
gain entre la pression dans le piston de frein et le couple de freinage obtenu
en établissant 1’équilibre de la roue. En examinant la situation de la Figure
7.5, on obtient :

Tb = Fb Re == Rb 1253 Ab P (727)
= Re kb Do (728)
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FIGURE 7.5 — Frein a disque

avec

k‘b = Up Ab Rb/Re (729)

On en conclut que le facteur d’amplification du systeme hydraulique est
plus faible que celui du frein a tambour. Le développement des freins a disque
est lié¢ a l'essor de systeme hydraulique capable de fournir la force suffisante
a I'actionnement des étriers.

7.4.4 Evolution de la force de freinage au cours du
temps

La Figure 7.6 présente l’évolution de la force de freinage au cours du temps
pour un systeme de freins a tambour et un systeme de freins a disques. La
Figure 7.6 montre clairement une tendance des freins a tambour a développer
une force variable dans le temps. Au début du freinage, la force grandit
rapidement, puis la courbe s’adoucit a cause de la montée en température
des patins. Avec I’élévation de la température, le coefficient de friction des
patins diminue et la force de freinage décroit. Apres un moment, la vitesse
relative entre le patin et le tambour se réduit avec la mise a ’arrét du véhicule.
Le coefficient de friction étant sensible a la vitesse relative, le coefficient de
friction se redresse et la force de freinage augmente a nouveau.

L’évolution temporelle de la force de freinage d’un systeme de frein a
disque est reprise a la partie droite de la figure 7.6. Elle est moins affectée par
les phénomenes expliqués précédemment pour le freins a tambour. Comme on
le constate, la force de freinage développée reste quasi constante au cours du
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FIGURE 7.6 — Comparaison des forces de freinage des freins a disques et a
tambour [5]

temps. La stabilité du freinage est donc supérieure avec ce type de systeme.

7.4.5 Comparaison des freins a disque et des freins a
tambour

Les freins a tambour présentent un haut facteur de freinage de sorte
qu’ils requierent des efforts d’actuation inférieurs. En contre partie, les freins
a tambour poossedent également 'inconvénient du haut facteur de freinage.
Le systeme est sensible au coefficient de friction du matériau du patin. Un
trop grand facteur de friction peut conduire a des comportements erratiques.
Les freins a disque développent par contre des freinages plus constants. Cette
évolution du couple de freinage est également plus importante avec le temps
compte tenu de la dégradation plus importante de matériau de friction.

En conséquence il est plus difficile de maintenir une balance de freinage
avec les freins a tambour. On obtient des meilleures répartitions du freinage
avec des freins a disque et, par voie de conséquence, des distances d’arrét
généralement plus courtes.
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7.5 Répartition des forces de freinage

7.5.1 Freinage idéal

Dans les conditions de décélération (a, < 0) on sait que l'on assiste a un
transfert de charge de 'avant vers ’arriere :

h

Wy = mg% cosf — 7 (m ay + Fuero £ W sin) (7.30)
b h

W, = mg; cosf + 7 (may + Fuero £ W sin6) (7.31)

avec W = mg.
L’équilibre dans la direction horizontale (7.1)
may = —Fyp — Fyp — fW — Fepo F Wsin
peut se réécrire
Fy+ fW cos@ = Fyp+ Fyr + f W = 4m |ay| — Foero F Wsind  (7.32)

expression dans laquelle F;, > 0 pour un freinage et a, = —|a,| < 0 pour une
décélération.

En substituant ce résultat dans les valeurs de poids sous les essieux (on
suppose 6 = 0 par simplicité), il vient :

h
W, = mg%+ = (Bt [ W) (7.33)
b h
soit un transfert de charge de valeur
h
AW = 7 (Fy+ fW) (7.35)

Les forces de freinage maximales transmissibles que le contact sol-roue
peut supporter sont déterminées par la force normale et le coefficient de
friction.

Supposons que les forces de freinage a 'avant et a l'arriere atteignent
simultanément leur limite d’adhésion,
Fyp = p Wy
Fbr = U Wr
Fy+Fyp=F=pW
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on obtient le freinage maximal (cette situation est envisageable avec les dis-
positifs modernes tels que les ABS) et il vient

pW (c+h(p+f))

Fiee = pWy = - (7.36)
W (b—h

Plus aucun accroissement de la force de freinage ne peut survenir sans causer
le blocage des roues.

La répartition des forces de freinage entre les roues avants et arrieres
dépend a ce moment de la conception du systeme de freinage, en particulier
de la section des différents pistons de frein pour les roues avants et arrieres.
Supposons que le coefficient de friction est identique sous les essieux avants et
arrieres, les forces de freinage a appliquer sur les différents essieux sont dans
le méme rapport que les forces de poids sous les essieux correspondants :

by _ F et h(u+ )
Fo B b= h(i+ f)

(7.38)

On constate que ce ratio entre 'avant et I'arriere dépend fortement :
— De la position du centre de masse (hauteur h et position horizontale
b et c)
— Du coefficient d’adhérence sol route pu.
Comme ceux ci sont variables ou inconnus, il est donc impossible, sauf coup
de chance, de réaliser les conditions de freinage idéales. C’est pourquoi il est
essentiel d’étudier maintenant les conditions de freinage non idéale.

Exemple

Soit un camion léger. Il présente 68 % du poids statique sur I’essieu arriere,
soit ¢/L = 0,32, b/L = 0,68. On donne encore la hauteur du centre de
gravité h/L = 0,18, la coefficient d’adhérence p = 0,85 et le coefficient de
résistance au rouelement f = 0,01. La force de freinage maximale s’exerce si
et seulement si la distribution de la force de freinage entre les roues avants
et arrieres est dans les proportions :

ko 0.3240.18 (0.85+0.01) 47
ko 0.68—0.18(0.85+0.01) 53
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7.5.2 La caractéristique du véhicule

Déterminons a présent la caractéristique du véhicule. La caractéristique du
véhicule est la courbe donnant la relation entre la force de freinage maximale
sur les trains avants et arrieres.

Reprenons les équations (7.36) et (7.37) donnant respectivement les forces
de freinage maximales sur le train avant et le train arriere et, sans perte de
généralité, négligeons les forces de résistance au roulement.

c h

Fyp = pmg <Z + zM) (7.39)
b h

Fy. = pmg (Z - EM) (7.40)

Eliminons le coefficient de friction i entre ces deux équations. Pour cela,
on somme les deux équations, il vient :

Fyy + Fy = pmg

soit iR
p= o (7.41)
myg
En introduisant la relation (7.41) dans (7.39), il vient :
Fyy + Fy, c Fos + Fy\° h
F,=—— — o - _
o= () o (M) o
En réorganisant les termes, il vient :
h 2 b C
— (F )" — Fy——Fy,— ) = 42
L(bf+ br) mg<bfL brL) 0 (7.42)

Il s’agit de 1’équation d'une parabole d’axes principaux paralleles aux
bissectrices des 2eme et 4eme quadrants.

On cherche les intersections de la parabole avec les axes :
— SiFy,,=0,0na:

h b

Zszf —mg bez =0
dont les deux solutions sont F,; = 0 et Fyy = mg b/h ce qui correspond

au point A du graphique 7.7.
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FIGURE 7.7 — Freinage dans des conditions idéales : relations entre les forces
de freinage sur les roues avants et arrieres. Variation avec la position du
centre de gravité : au centre (a = b), en avant (a < b) et en arriere (a > b).
Graphique obtenu avec les données suivantes : m= 1000 kg, L=2,4 m, h=0,5
m. Extrait de [4]
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— Par contre si Fyy =0, on a :

h c
EF; +mg Firr =0
qui a comme solutions Fy,. = 0 et Fy,, = —mg ¢/h, ce qui correspond

au point B du graphique 7.7.

On peut également calculer la force de freinage maximale sur 1’essieu
avant en fonction de la force de freinage sur l'essieu arriere et vice versa.
En utilisant (7.33) et en négligeant la résistance au roulement, on obtient le
poids sur 'essieu avant pour une force de freinage donnée sur I'arriere Fy, :

h _
W= mg 7+7 (Fos + Fiy) (7.43)

Soit la force de freinage maximale sur 1’essieu avant :

ITTIL

h h
1 — y— maxr __ F
(1= ) #pee = (mo + 5 Fir

On obtient 'expression de la force de freinage maximale sur I'essieu avant en
fonction de la force de freinage sur l'essieu arriere :

h ~
Fmaz = Wf = ( 4= (Fma;r 4 Fbr)>

Fee = (7.44)

De méme pour la force de freinage sur les arriere en fonction de la force
de freinage sur 'essieu avant Fyz, on trouve successivement :

b h -
W, = mgz — Z (be + qun) (745)

b h -
Fma:c = 1 W'I‘ = 1 (mgz _ Z (be_l_Fmaa:))

et finalement, on trouve la valeur de la force de freinage maximale sur 1’essieu
arriere en fonction de la force de freinage sur 'avant :

(7.46)
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Sur le graphique 7.7, il s’agit de deux droites passant respectivement par
les points A et B. La pente de la droite donnant la force de freinage maximale
sur 'essieu avant est :

et de coordonnée a l’origine

Pour la droite donnant la force de freinage maximale sur 1’essieu arriere, on
a une pente
h
_ Mz
h
IT+pg

et de coordonnée a l'origine

[mge

1+ p
Ces deux droites se coupent sur la parabole donnant le freinage idéal. L’in-
tersection varie en fonction du coefficient de friction p comme cela est visible
sur l'agrandissement donné a la Figure 7.8. La situation est encore illustrée
d’une autre maniere a la Figure 7.9. L’intersection des deux droites donne
également la rapport de répartition de freinage idéal entre les essieux avant
et arriere.

Sur le graphe de la Figure 7.8, on distingue encore les courbes d’iso valeur
de la décélération. Elles s’obtiennent simplement en examinant 1’équation
d’équilibre longitudinal. En négligeant les forces de résistance au roulement,
on a:

mlay| = Fyop + Fyp = (W, + Wy) = o mg

dans les conditions idéales. La décélération |a,|/g est constante pour toute
combinaison linéaire de Fyf et de Fp, :

Fyp + Fye = 1 mg = mla,|
La décélération dépend du coefficient de friction disponible :

|ax‘/g:,u

7.5.3 Freinage dans des conditions non-idéales
Perte de controle et de stabilité lors du blocage des roues

On ne freine généralement pas dans les conditions idéales évoquées a
la section précédente. On peut alors s’interroger sur les conséquences du
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FIGURE 7.8 — Agrandissement de la zone utile du graphique 7.7. La figure
montre également les lignes de force de freinage maximale sur les essieux
avant et arriere pour différentes valeurs du coefficient de friction. Extrait de
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F1GURE 7.10 — Perte de stabilité directionnelle due au blocage des roues
arrieres [26]
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FIGURE 7.11 — Etude sur la déviation angulaire d'une voiture quand les roues
avants et arrieres ne bloquent pas ensembles [26]

phénomene. La situation observée expérimentalement est évoquées aux Fi-
gures 7.10 et 7.11.

Lorsque les roues avants bloquent en premier lieu, on assiste a une perte de
contréle directionnel. Le véhicule continue en ligne droite (I'angle de cap du
véhicule reste borné comme le montre la Figure 7.11). En retrouvant une tra-
jectoire rectiligne, les forces latérales se réduisent naturellement. Dans cette
situation le conducteur peut reprendre le controle du véhicule. Le véhicule
est considéré comme peu dangereux.

Lorsque les roues arrieres bloquent en premier lieu, on observe une insta-
bilité directionnelle. L’arriere du véhicule perd sa capacité de résistance aux
forces centrifuges. Les perturbations autour du centre de lacet augmentent
de maniére non controlée et grandissent de maniere non bornée (voir Fi-
gure 7.11). C’est le téte a queue évoqué a la Figure 7.10. Cette situation
dangereuse est a éviter a tout prix.

Condition de blocage des roues

Ignorons les forces aérodynamiques et les forces de pente. L’équilibre lon-
gitudinal du véhicule donne :

Fo+fW=F;+E+fW=—ma, =m|a, (7.47)
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tandis que I’équilibre en rotation et selon la verticale donne le poids sous les
essieux :

c h c h

Wy = mgp —mag - —mgz+m|a$| T (7.48)
b h b h

W, = mg +ma, T =mgy —m |a,| T (7.49)

Soient kyr et ky, = 1 — kyy respectivement les taux de freinage sur I’avant
et sur 'arriere. La force de freinage sur les roues avants est exprimée par :

)

tandis que les forces de freinage sur les roues arrieres vaut :

Gy
Fbr = kbr Fb: (1—/{,‘1,]0) Fb: (1—]<,‘bf)W (’g| —f) (751)
La roue avant est sur le point de bloquer lorsque :
be =M Wf (752)
Cette condition s’écrit :
x h
koy W (|C; _ f) = (mg% —may z) (7.53)
On en déduit que le blocage des roues avants se produit lorsque la décélération
|a,| est supérieure a
" L+Ek
(M) _pe/Ltky f (7.54)
g f kbf — U h/L

Un raisonnement similaire conduit a la condition suivante pour le blocage
des roues arrieres :

laz|\  wb/L+(1—ky) f
< Y )7"_ (1—kbf)+uhf/L (7.55)

Pour un véhicule donné et une distribution particuliere de la force de
freinage kyy sur une surface donnée, le blocage des roues avants survient

d’abord si :
g f g T

B3, e

ce sont les roues arrieres qui bloquent les premieres.

A contrario si
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FI1GURE 7.12 — Influence de la position du CG d’un camion sur les conditions
de freinage [26]

Choix de la répartition de freinage avant - arriere

La Figure 7.12 montre I'influence tres forte de la charge et de la position
du centre de masse sur la répartition optimale dans le cas d’un véhicule
utilitaire. Lorsque le véhicule roule a vide, une distribution des efforts de
freinage moins symétrique permet de bloquer les roues avant en premier lieu.
Le designer choisira la solution de compromis pour le rapport de freinage
avant/arriere désignée par le point 1. Il permet d’assurer simultanément la
décélération la plus grande possible dans les deux situations extrémes.

La méme étude est réalisée pour une voiture personnelle a la Figure 7.13.
On voit que dans ce véhicule léger I'influence de la charge du véhicule et de
la position du centre de masse est moins forte que sur les véhicules utilitaires.
A nouveau, on choisira le rapport de freinage avant/arriere proposé par le
compromis du point de conception 1.

Limitation de la force de freinage sur ’essieu arriere

Afin de limiter la croissance de la force sur l'essieu arriere, on brise la
courbe de croissance de la force de frainage avant/arriére en limitant la crois-
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FIGURE 7.13 — Influence de la position du CG sur le freinage d’'une automo-

bile [26]
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FI1GURE 7.14 — Répartition de force de freinage entre avant et arriere pour
des conditions variables, d’apres [5]

sance de la pression sur ’arriere :

pr =i+ pe(pr —pi) if p1 > pi.

7.5.4 Efficacité du freinage et distance d’arrét

Efficacité du freinage
Le meilleur freinage survient lorsque les roues avants et arrieres atteignent

simultanément la limite du coefficient de friction. Dans ce cas, la décélération
du véhicule vaut :

ma, = —(be + Fbr) = —U Wf —pu W, =—uW (759)
de sorte que la décélération maximale est :

max

ay™ =g (7.60)
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Cependant nous avons vu que dans un grand nombre de situations, on ne
peut atteindre qu'une décélaration plus faible que la décelération idéale (7.60),
car le blocage d'un essieu limite prématurément la force de freinage.

L’efficacité du freinage réalisé effectivement se définit par rapport a la
valeur de la décélération idéale (7.60) :

Qg
T (7.61)
"

7.6 Distance d’arrét

Calcul de la distance d’arrét minimale

La distance d’arrét s’obtient a partir de I’équation de Newton de I’équilibre
longitudinal.

dv
m s = Fy+ Fres (7.62)
ol 7, est le facteur de masse effective en freinage et Frpg regroupe les forces
de résistance a ’avancement qui collaborent a l’arrét du véhicule. Le fac-
teur de masse effective n’est pas nécessairement le méme qu’en accélération
puisque souvent pour le freinage ’embrayage est désengagé. Pour des voitures

et des camions légers, on a souvent 7, entre 1.03 et 1.05.

Par ailleurs, on a

dz
- 7 7.63
V= (7.63)
Il vient donc o
dr = —2 " ydv 7.64
Fy + Fris ( )
La distance pour passer de V; a V5 est :
Vs
2 v dv
S = _ 7.65
v /\/1 i mFb + FrEes (7.65)

En substituant la valeur des forces de résistance au mouvement, il vient :

V2 v dv

vi B+ fW cosO@£W sinf + Fepo

SVI%V2 =Y m (766)

Les forces aérodynamiques dépendent de la vitesse v et s’écrivent :

1
Roero = 3P C. S v? = Clopo v (7.67)
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Il vient alors apres intégration :

Hm o (Fb—l-fW cos O £ W sinf + Coero V2

S _ 7.68
VimVe ™ 5 Clero Fy+ fW cos@ £ W sin@ + Cyero ‘/22) ( )

La distance d’arrét (Vo = 0) s’écrit :

UL Caero ‘/12
Ssin = 367 n( TR AW cos0 W sind (7.69)

Distance d’arrét minimale

Si lefficacité du freinage était de 100 %, le frein développerait une force
atteignant la limite de friction et annulant I'inertie des pieces mobiles de la
ligne de transmission (de sorte que la masse est la simple masse en transla-
tion). La distance d’arrét est alors :

(7.70)

Stop 2 CCL@T’O

i m C'aero‘/vl2
Sem — ——— In |1+ ,
uW + fW cosf £ W sind

Lorsque l'efficacité est inférieure a 100 %, la distance d’arrét est calculée
par :

2
Sstop = In (1 + Clcro Vi ) (7.71)

m
2 Clero muW + fW cos =W sinf
Cette distance doit encore étre majorée par deux facteurs :
— le temps d’application du systeme de freinage t,. Le temps t, est
estimé a environ (0.3 seconde.
— le temps de réaction du conducteur qui est bien plus long que le
précédent : t; est compris entre 0.5 et 2 secondes.
Pendant ce laps de temps le véhicule parcourt la distance :

Sa = (ta +ta) Vi (7.72)

7.7 Prescriptions légales et réglementations
des systemes de freinage

Les caractéristiques du systeme de freinage sont une pierre angulaire
de la sécurité du véhicule. Des lors ils font 1'objet d’'un grand nombre de
reglementations. On ne discute ici qu'un nombre limité de points des reglements
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"Union Européenne (Directive Européenne CEE 79/489 du 18 avril 1979 et
le reglement E/ECE/324 et E/ECE/TRANS/505 du 24 aott 1982.

Les reglements distinguent les freins de services, d’urgence et de parking.
The freins de service doivent agir sur I’ensemble des roues avec un distribu-
tion adéquate des forces de freinage et avec une symmétrie par rapport au
plan médian du véhicule. Les deux derniers peuvent n’agir que sur un sous
ensemble des essieux.

Le reglement impose une efficacité minimale en fonction de chaque type de
véhicule. L’efficacité est mesurée en termes de la distance nécessaire a ’arrét
du véhicule a compter du moment ou le conducteur actionne le systeme de
freinage. La distance mesurée en en metres est donnée par I’expression

V2
s<aV + W (7.73)
ou
— V est la vitesse initiale en km/h,
— s est la distance d’arrét en m,
— a et b sont des coefficients régis par la législation.
La loi prescrit les valeurs suivantes pour les parametres a et b en fonction de
la nature du véhicule :
— a =0, 1 pour les véhicules a moteurs (catégorie M1),
— a = 0,15 pour les autres véhicules a moteurs,
— b =150 pour les véhicules de catégorie M1,
— b = 130 pour les autres véhicules transportant des passagers (catégories
M2 et M3),
— b = 115 pour les véhicules transportants des marchandises (catégories
N1, N2, N3).

Les valeurs des décélération obtenues avec les parametres prescrits pour
a et b valent 5,8 m/s% 5,0 m/s* et 4,4 m/s? respectivement.

Pour chaque test, les valeurs de la vitesse initiale et la force sur la pédale
de freinage sont prescrites. Les tests oivent étre réalisés sur route seches
dans de bonnes conditions pour obtenir les valeurs des distances de freinage
recommandées. Les résultats du test permettent de calculer I'efficacité du
freinage 7. Par exemple si le coefficient d’adhérence est bon p = 0,8, les
valeurs des décélérations trouvées conduisent a des valeurs de l'efficacité du
freinage de 0,74, 0,64, et 0,56 % respectivement.
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Chapitre 8

COMPORTEMENT
STATIONNAIRE EN VIRAGE

8.1 Introduction

Par le passé, les notions de sous-virage et de sur-virage ont dominé les
considérations de stabilité et de controle directionnel des automobiles. C’est
en effet un facteur tres important pour caractériser le comportement dy-
namique du véhicule, mais une vision plus complete et moderne doit en
considérer bien d’autres. Ainsi de maniere plus générale, la tenue de route
(le « handling > en anglais) réfere communément a la stabilité directionnelle
et au controle du véhicule.

Dans les cercles techniques, la notion de stabilité directionnelle recouvre
le comportement du systeme incluant le chauffeur et son véhicule lors des
taches de manoeuvres. C’est le systeme complet constitué du conducteur
et du véhicule qui est illustré a la Figure 8.1 et qu’il faudrait considérer
pour étudier de maniere réaliste le phénomene. Le conducteur y fournit I'in-
telligence tandis que le véhicule est le systeme capable de réagir aux com-
mandes du conducteurs et dévelpper des forces de manoeuvre. Représenter
ou modéliser le comportement du conducteur n’est pas toujours chose facile,
car il n’est pas sous controle direct. Des lors par facilité ou par ignorance, on
se focalise généralement sur le controle et la stabilité du comportement du
véhicule considéré isolément c’est-a-dire sur ’analyse du systeme en boucle
ouverte.

Les variables d’entrée du systeme véhicule sont le braquage des roues, la
pression sur la pédale d’accélérateur et la pédale de frein.

299
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FIGURE 8.1 — Systeme a retour formé du conducteur et du véhicule

8.2 Modele bicyclette

L’analyse de la dynamique du véhicule complet exige des efforts de cal-
cul important. Cette approche s’avere assez laborieuse pour comprendre les
facteurs importants du comportement en virage. Néanmoins, des résultats
d’une grande utilité peuvent étre obtenus avec un modele analytique simple.
Dans cette perspective, il est possible de modéliser de maniere suffisamment
réaliste le véhicule sous la forme d’un modele simplifié ou 'on conccentre
I'effet de tout ’essieu sur une seule roue, de sorte que le modele ressemble
formellement & celui d’une bicyclette (d’ott la dénomination habituelle de
modele bicyclette). Ce modele simplifié est d’'un grand intérét en pratique,
car il permet de rendre compte de nombreuses propriétés du comportement
et de la stabilité avec une fiabilité satisfaisante.

Le modele bicyclette repose sur les hypotheses suivantes :

— On suppose qu’il n’y a pas de transfert de charge latéral, de sorte
que le comportement gauche et droit du véhicule est identique et le
véhicule peut étre réduit a une seule trace;

— Il n’y a pas de transfert de charge longitudinal ;

— On omet le mouvement de roulis ou de tangage;
— Les pneus restent en régime linéaire ;

— La vitesse d’avance V est maintenue constante ;

— Les effets aérodynamiques sont négligés ;
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FIGURE 8.2 — Le modele bicyclette du véhicule

— On exerce un controle en position, ignorant les efforts a développer
pour maintenir la consigne;

— On ignore 'effet de souplesse de la suspension et du chassis;

— On suppse que l'on a des petits angles de dérive et de braquage
(cos(a) ~ 1 et sin(a) >~ «).

Cette modélisation appelle quelques remarques sur les implications des
hypotheses :

— Suivant 'expérience [24], le régime linéaire des pneumatiques peut étre
admis pour des accélérations inférieures a 0.4 g;

— On travaille avec des petits angles de braquage, de dérive, etc. On
considere que I'on peut imposer des petites perturbations autour d’un
mouvement a vitesse constante ;

— Le sol est supposé lisse de sorte qu’il n’y a pas de débattement de
suspension. Il n’y a donc pas de modification de voie, de géométrie
des roues etc.

— On assure un controle en position : le mouvement du véhicule est
contraint par les entrées du systeme (ex. direction) sous forme de
déplacements imposés, indépendamment des forces a mettre en oeuvre ;

— Le braquage de la direction est généralement la seule variable d’entrée
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centre du virage
F1GURE 8.3 — Théorie d’Ackerman et le modele bicyclette du véhicule

retenue. Dans une premiére approche, les autres variables (actions sur
la pédale de frein et la pédale d’accélérateur) sont ignorées;

Le modele bicyclette qui en résulte est un modéle a 2 degrés de liberté :
r, vitesse de lacet et la vitesse latérale v ou de maniere équivalente, I'angle
de dérive du véhicule f.

8.3 Virage a faible vitesse

A faible vitesse, lors des manoeuvres de parking par exemple, les forces
centrifuges sont négligeables et les pneus ne doivent pas développer des forces
latérales significatives. On peut donc les négliger. On va donc admettre qu’il
y a roulement sans glissement et sans dérive des pneumatiques.

8.3.1 Théorie d’Ackerman

La théorie développée initialement par Ackerman sur les conditions ciné-
matiques du braquage se fonde sur le modele simplifié dit du modele bicy-
clette rappelé a la figure 8.3. De par sa nature, ce modele considere que le
comportement des roues droite et gauche est identique. En particulier les
angles de braquage des roues intérieures et extérieurs sont identiques. Ce
modele d’Ackerman est intrinsequement incapable de prendre en compte le
fait que I’on observe pour des viragse serrés, un ripage des roues directrices.
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Le phénomene est lié au fait que dans ce cas la roue intérieure doit avoir
un comportement différent des roues extérieures. C’est pourquoi la théorie
d’Ackerman a été améliorées par Jeantaud.

Soit L 'empattement du véhicule et R le rayon de courbure du virage
mesuré au niveau du train arriere. Pour que les pneus ne glissent pas latéra-
lement et ne produisent pas de rippage, il faut que les centres instantanés
de rotation (CIR) de chaque pneu coincident avec le centre du virage. En
raisonnant sur le modele bicyclette (Figure 8.3), on considere le triangle
rectagle formé par les deux roues et le centre du virage. On peut voir que
I’angle de braquage ¢ du train directeur est donné par :

L
tand = — 1
an 7 (8.1)

C’est I'angle de braquage d’Ackerman.

On détermine ensuite le rayon de courbure de la trajectoire du centre de
masse Rog :

Rog =V + R2 =2+ L? cot?§ (8.2)
ou 0 est 'angle de braquage équivalent du modele bicyclette et ¢ la distance

entre le centre de gravité et I'essieu arriere. Dans le cas de grand rayon de
braquage vis-a-vis de 'empattement du véhicule,

cKL R et LK R
ce rayon est tres proche du rayon de 'essieu arriere
Rog = Ry/1+/R? ~ R(1+¢/(2R%) ~ R
Soit I
Recg~R=~ L cotézg (8.3)

On peut encore déterminer le gain statique, ratio entre la commande de
braquage et la courbure de la trajectoire :

/R 1

== (8.4)

Il est également intéressant de calculer la dérive du centre de gravité f3,
angle entre le vecteur vitesse tangent a la trajectoire et le plan moyen du
véhicule :

g = arctan(%)

= arcsin(i) = arcsin( ¢

Rca VR? + 02) (8:5)
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En linéarisant, on obtient le gain d’angle de dérive :

6 c

Z_ = 8.6

5= 1 (8.6)
Enfin il est également utile de remarquer qu’il existe un décalage entre

la trajectoire de la roue avant et de la roue arriere. Le rayon au niveau de

lessieu avant vaut
Ry =+vVR?>+ L2

Ce décalage est donné par :

A =R —R = RH\1+L/R*—1) (8.7)

En développant en série
l+z ~ 14+z/2+...

il vient : )
L
A= — 8.8
5 (8.8)
Ce décalage entre les trajectoires des roues avant et arriere peut étre impor-
tant pour les longs véhicules tels que les camions ou les bus.

8.3.2 Théorie de Jeantaud

La théorie d’Ackerman prédit un angle de braquage identique aux deux
roues avant. Néanmoins 1’expérience montre toutefois que des engins dont la
direction est réalisée selon un tel principe connait des mouvement de saccade
et des ripages des roues. Jeantaud a alors montré que la condition d’Ackerman
n’est pas correcte. Une étude plus approfondie de la cinématique du véhicule
a quatre roues montre que pour pour avoir un mouvement cinématiquement
compatible, les angles de braquage des roues intérieurs et extérieures au vi-
rage doivent étre différents.

La condition cinématique pour que les pneus ne glissent pas latéralement
est les centres instantanés de rotation (CIR) de chaque pneu coincident avec
le centre du virage. L’expression graphique de cette condition est appelée
épure de Jeantaud. Elle est illustrée a la Figure 8.4.

Soit 'empattement du véhicule L, la voie t et R le rayon de courbure du
virage mesuré au niveau du train arriere. A I'aide de la figure 8.4, on obtient
les relations suivantes pour les angles de braquage intérieurs 9; et extérieurs

Oc :

tand; = L/(R—1t/2) (8.9)
tand, = L/(R+1/2) (8.10)
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FIGURE 8.4 — Epure de Jeantaud exprimant la condition de coincidence des
CIR pour un virage a basse vitesse

En éliminant le rayon de courbure R, on obtient la relation de compatibi-
lité entre les angles de braquage des roues intérieures et extérieures a faible
vitesse. Cette condition est connue sous le nom de condition de Jeantaud.

t
cot b — cotd; = I (8.11)

Cette condition signifie que 'angle de braquage de la roue intérieure ¢; doit
étre supérieur a I’angle de braquage de la roue extérieure J,. Cette différence
varie en fonction de largeur de voie et du rayon de courbure du virage.

La relation entre I’angle de braquage d’Ackerman § et les angles des roues
0. et 0; prédits par la condition de Jeantaud sont exprimées en somme 1'in-
verse des relations (8.9) et (8.10) :

cot(8) — % _ coto ; cot d; (8.12)

Cette valeur de I’angle d’Ackerman § = L/R donne en pratique des résultats
tres proches de la moyenne arithmétique des deux angles 0; et .. Par exemple,
pour une véhicule d’empattement L= 2500 mm, de voie t=1300 mm et dont
le centre de gravité se trouve a mi-empattement b = ¢ = L/2, on trouve pour
un rayon de courbure R=10 m : §; = 15.090°, 9, = 13.305°, et § = 14.142°.
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FIGURE 8.5 — Approximation de la condition de Jeantaud par un mécanisme
quatre barres [4]
.62:566t51:5i.

Une moyenne arithmétique des valeurs des angles intérieurs 9; et extérieurs
e auraient donné : (0, + d;)/2 = 14.197° dont l'erreur n’est que de 0.36%.

La condition de Jeantaud n’est pas completement vérifiée par les disposi-
tifs utilisés en pratique, par exemple le mécanisme de direction dit du quatre
barres. On peut montrer qu'un mécanisme qui satisfaisait parfaitement la
condition de Jeantaud est le mécanisme de Davis, mais celui-ci n’est pas
utilisé en pratique parce qu’il est trop complexe et trop fragile a cause de
la présence de joints prismatiques. Aussi pour un mécanisme quatre barres
comme celui de la Figure 8.5, on ne réalise qu'imparfaitement la condition
(8.11), c’est-a-dire que la condition de Jeantaud n’est satisfaite que pour un
angle de braquage nul et pour un autre angle. En dehors de ces deux angles,
on a une erreur par rapport a la condition de compatibilité de sorte que les
roues ripent sur sol.

Pour le mécanisme quatre barres, on peut montrer (voir la référence [4])
qu’on a la relation suivante entre les angles de braquage des roues intérieures
et extérieures :

sin(y — &) +sin(y + 6;) =

) ; ; (8.13)
\/(5‘ ~2siny )~ (costy - ) = cos(r + 8)

Cette relation permet de calculer la valeur de d¢ en fonction de la valeur de ;.
On calcule ensuite l'erreur de braquage Ad, = d. — oS entre la valeur calculée
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par la relation (8.13) et la valeur réelle requise par la condition de Jeantaud
(8.12). L’erreur sur la condition de Jeantaud est tracée a la Figure 8.5. On
voit qu’elle est nulle pour un angle de braquage nul et pour un certain angle
de braquage fonction de . Plus 'angle v est grand, plus cette erreur est
petite pour des petits angles de braquage. Toutefois au-dela de cet angle
Ierreur grandit fortement. Au vu du graphique 8.5, une valeur de 18° est un
bon point de départ pour la conception du mécanisme de direction.

Beaucoup d’efforts ont été consentis en vue de concevoir des mécanismes
qui minimisent cette erreur. Cependant l'intérét pour cette question est
actuellement un peu atténué si on considere la réponse directionnelle du
véhicule. En effet :

1. les angles de dérive sont quasi toujours présents;

2. la plupart des mécanismes de suspension autorisent un certain mou-
vement de roulis de direction;

3. dans la plupart, des cas les roues ne sont pas paralleles mais ont un
certain pingage ;

4. les déformations élastocinématiques de la suspension conduisent a des
petites angles de braquage qui tendent a réduire les erreurs d’aligne-
ment sous 'action des forces latérales.

Toutefois le défaut d’alignement des pneumatiques en virage a un effet
marqué sur 'usure des pneumatiques et sur les couples de rappel de la direc-
tion, ce qui affecte la sensation du conducteur dans la direction. Il convient
donc de veiller a ce que le mécanisme de direction garantisse un couple de
rappel qui augmente avec I’angle de braquage, caractéristique qui est toujours
vérifiée avec la géométrie de Jeantaud.

Epure de Jeantaud

Terminons enfin cette discussion en examinant la Figure 8.6 pour déter-
miner la condition de Jeantaud de maniere graphique. On remarque que la
procédure esquissée a la Figure 8.4 est inutilisable en pratique, car elle conduit
rapidement a sortir du plan de I’épure! Une procédure plus correcte consiste
a remarquer que lorsque la condition de Jeantaud est satisfaite le point Q
appartient a la droite MF. On peut alors tracer graphiquement l'erreur de la
direction pour différents angles de braquage comme illustré a la Figure 8.7.



308 CHAPITRE 8. COMPORTEMENT STATIONNAIRE EN VIRAGE

n|m

FIGURE 8.6 — Epure de Jeantaud [26]
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FIGURE 8.7 — Erreur de direction de Jeantaud [26)]
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FIGURE 8.8 — Véhicule prenant un virage a vitesse élevée. Modele bicyclette

8.4 Virage a vitesse élevée

Dans le cas d’'un virage pris a vitesse élevée les forces centrifuges ne sont
plus négligeables. Elles doivent étre reprises par les pneumatiques qui sont
donc soumis a une certaine dérive. Le centre du virage se déplace. La situation
est esquissée a la Figure 8.8. Puisque le véhicule "glisse” sur sa trajectoire,
le comportement n’est plus exclusivement déterminé par des considérations
purement cinématiques. On doit des lors examiner les trois aspects suivants :

— Les équations de comportement des pneumatiques ;
— Les équations d’équilibre latéral ;
— Les équations de compatibilité des vitesses sous les pneumatiques.

La Figure 8.8 permet également d’observer deux phénomenes importants
pour le virage a vitesse non négligeable :

— Le centre de instantané de rotation (CIR) avance par rapport au
véhicule.

— Le rayon effectif de virage augmente ou diminue selon les valeurs re-
latives des angles de dérives des trains avant et arriere ay et .
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FIiGURE 8.9 — Equations linéarisées du comportement des pneumatiques en
dérive [5]

8.4.1 Equation constitutive

Pour des petits angles de dérive, on a vu que la force latérale développée
par les pneumatiques peut étre approximée au moyen de la relation linéairisée
suivante (voir Figure 8.9).

F, = Cya (8.14)
La constante de proportionnalité C, est appelée la raideur d’envirage.
A ce stade, deux commentaires s’imposent.

— Premierement, on remarque que le pneu développe des forces de dérive
positives (selon le sens conventionnel) pour des angles de dérive négatifs.

OF,

a=0

Il en a été tenu compte lors de la définition des forces et des angles
de dérive a la Figure 8.8, de sorte que la raideur d’envirage C, est la
valeur absolue de la dérivée (8.15).

— Ensuite, il faut étre attentif au fait que dans le cadre du modele bi-
cyclette, il convient ici de considérer la raideur d’envirage totale de
I’essieu soit toutes les deux roues qui le constituent. Par exemple pour
un essieu a deux roues, il faut multiplier par deux la raideur d’envirage
d’une roue.
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8.4.2 Equations d’équilibre

Les équations d’équilibre en translation selon la direction latérale et en
rotation sous l'effet des forces centrifuges donnent :

V2
Y F, = m (8.16)
d M. =0 (8.17)
Soit
V2
Fypcosd + F, = m cosfs (8.18)
Fypcosdb — Fyc =0 (8.19)
L’angle de braquage ¢ étant petit, il vient :
V2
Fyp + F, = mf (8.20)
Fypb — Fpc =0 (8.21)

En résolvant les équations, on tire :
c V2

b V2

Les forces latérales se répartissent comme le poids sous les essieux.

Egalité de Gratzmiiller

En introduisant les équations de comportement dans ces égalités (8.22)
et (8.23), il vient :

c V2

Fyf = Caf ay = Zmﬁ (824)
b V2

Fyr = Car a, = Z mE (825)

Soit en éliminant la force centrifuge entre les deux, on obtient la condition
de Gratzmiiller :

ar  cCy
(7% b Ca f
On appelle les quantités bCy ¢ et cCy, les pouvoirs directeurs des essieux avant

et arriere. L’égalité de Gratzmiiller dit que le rapport des angles de dérive
sous les essieux avant et arriere est comme l'inverse des pouvoirs directeurs.

(8.26)
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FIGURE 8.10 — Conditions de compatibilité sous les roues du véhicule

8.4.3 Equations de compatibilité

Les équations de compatibilité relient les variables cinématiques soient les
vitesses instantanées et les angles de dérive sous les roues avant et arriere.
On utilise I'expression des vitesses sous les roues a partir de la vitesse linéaire
et en rotation au centre de gravité :

Up = Uog + W XTpica
Soient le vecteur vitesse et vitesse angulaire au centre de masse :
UCG = Ué;n + v gy
W= re,
et les positions relatives des roues avant et arriere par rapport au centre de
masse

7r = bé,
Ty = —C€y

Apres calcul du produit vectoriel et en se souvenant que

il vient
Jx T = bre,
0 X Ty = —CT €,

Au final, composantes de la vitesse sous la roue avant dans les axes liés au
véhicule sont données par :

up=u~V (8.27)
vp=v+br (8.28)
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De méme sous la roue arriere on a :

U =u>=V (8.29)
v.=v—cr (8.30)

Au final, la compatibilité des vitesses sous la roue arriere s’écrit (en tenant
compte de son signe comme représenté sur la Figure 8.10) :
—Uy —v+cr

tan o, = — 8.31
an « U V ( )

Tenant compte que dans un mouvement circulaire établi, on a
V=rR (8.32)

Il vient

ay=—B+ % (8.33)

Pour la roue avant, il faut remarquer que l'orientation du plan de la roue
est modifié par I’angle de braquage §. Pour le sens supposé sur la Figure 8.10,

il vient :
vp v+br

Uf V

tan(d — ay) = (8.34)

Soit

b
6 — = — 8.35
ayp =3+ 7 (8.35)

Pour trouver la relation qui relie I’angle de braquage et les angles de
dérive des pneumatiques, on élimine ’angle de dérive § du véhicule entre les
équations (8.33) et (8.35).

L
) = I +ar—a, (8.36)

8.4.4 Angle de braquage en fonction de la vitesse et
du rayon de courbure

En remplacant af et o, par leur valeur (8.24) et (8.25) dans (8.36), il

vient :
mc mb V2

cafL_cmL)E

=2 + (8.37)

L
R
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FIGURE 8.11 — Changement d’angle de braquage en fonction de la vitesse [5]

Certains auteurs anglosaxons aiment également faire apparaitre le poids W =
mg par essieu :

L Wy W V2

0 = — 8.38
o, o) ok (8.38)
L’angle de braquage des roues s’écrit sous la forme :

L V2
0 = — K — 8.39
7 T K5 (8.39)

ou K est le gradient sous-vireur du véhicule.
K= me mb (8.40)
 Cu L Co L '

8.4.5 Veéhicule neutre, sous-vireur, sur-vireur

Les équations (8.37)-(8.39) donnant ’angle de braquage en fonction de
la vitesse laissent apparaitre trois types de comportement du véhicule bien
distincts.

Pour certains véhicules, 'angle de braquage des roues doit étre progressive-
ment augmenté en fonction de la vitesse. Ce type de véhicule est dit sous-
wireur, car il a tendance a réduire le rayon de courbure du virage.
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Au contraire, un autre type de véhicule demande de réduire progressivement
le braquage des roues avec la vitesse d’avance. Ce sont des véhicules sur-
wireurs, car ils ont tendance a augmenter le rayon de courbure du virage.

Enfin pour le troisieme type de machine, 'angle de braquage reste constant
quel que soit la vitesse. Il s’agit de machines dites neutres. Ces trois compor-
tements, illustrés a la Figure 8.11, sont intimement liés au signe du gradient
sous-vireur donné par (8.40).

En examinant I'expression du gradient sous-vireur, on voit qu’il fait inter-
venir pour chaque essieu le rapport entre le poids sur ’essieu et le coefficient
de raideur d’envirage de I’essieu. Ce ratio est appelé pouvoir directeur de I'es-
sieu. Le gradient sous-vireur K (8.40) s’interprete donc comme la différence
entre le pouvoir directeur des essieux avant et arriere.

En résumé, on peut donc établir la classification suivante :
— Véhicule neutre :

K=0 & ¢Ca =bCay (8.41)

Pour les véhicules neutres on a égalité des pouvoirs directeurs des
essieux avant et arriere. Par I'égalité de Graztmiiller, on a oy = .
Les angles de dérives sous les roues avants et arrieres sont identiques.

— Véhicule sous-vireur :
K>0 & cCy > 00,y (8.42)

Le véhicule sous-vireur se caractérise par un pouvoir directeur de 'es-
sieu arriere plus grand que celui de l'essieu avant. Par 1’égalité de
Graztmiiller, on a oy > a, et la dérive sous le train avant est plus
grande que sous le train arriere.

— Véhicule sur-vireur :
K<0 & cC,y <bCy (8.43)

Dans les véhicules sur-vireurs, le pouvoir directeur de l’essieu avant
)

plus grand que celui de l'essieu arriere et ay < a,.. La dérivée la plus

grande se trouve sous les roues arrieres.

Vitesse caractéristique d’un véhicule sous-vireur

Pour un véhicule sous-vireur, on définit sa vitesse caractéristique comme
celle qui demande un angle de braquage double du braquage a V=0, i.e.
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I'angle d’Ackerman 6 = L/R. La vitesse pour laquelle on a § = 2L/R est :

| L
Vcaractéristique VK (8.44)

Vitesse critique d’un véhicule sur-vireur

Pour un véhicule sur-vireur, on définit la witesse critique comme étant
celle pour laquelle on a un angle de braquage nul 6 =0 :

L

Vcritique - W (8.45)

Il s’agit d’une vitesse instable comme on le verra par la suite, parce qu’a cette
vitesse, toute perturbation conduit a un virage de rayon de courbure de plus
en plus grand. C’est donc une vitesse de perte de controle du véhicule.

Gain d’accélération latérale

On définit également le gain en accélération latérale, rapport entre l'ac-
célération latérale a, = V2/R et 'angle de braquage qui lui donne naissance.
En reprenant ’expression de I’angle de braquage,

L
0=—=+ Ka, (8.46)
on obtient :
ay VLQ ( )
- = .47
2
) 1+ %

Gain de vitesse de rotation en lacet

On définit aussi le gain en vitesse de rotation en lacet r (rotation autour
de l'axe vertical). C’est le rapport entre la vitesse de rotation r et 1’angle de
braquage 0 qui lui donne naissance. En tenant compte que

r= % (8.48)
il vient
A

L

Pour un véhicule sur-vireur, on voit clairement qu’a la vitesse critique, ce
gain devient infini rendant le controle du véhicule impossible puisque toute
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FIGURE 8.12 — Gain de vitesse angulaire de lacet en fonction de la vitesse
d’avance du véhicule [5]

perturbation de l'angle de braquage donne lieu a une vitesse de rotation
infinie autour de ’axe z. Le véhicule part donc en téte-a-queue. La Figure
8.12 illustre la variation du gain de vitesse angulaire de lacet en fonction
de la vitesse d’avance du véhicule pour les trois types de véhicules décrits
ci-dessus.

Angle de dérive du véhicule

L’angle de dérive du véhicule est I'angle de dérive observé au centre de
gravité. Il est donné par le rapport entre la vitesse latérale et la vitesse
longitudinale :

5= Lo (8.50)

Ueg

Sa valeur peut étre calculée a partir des angles de dérive sous les roues au
moyen des relations de compatibilité (8.33) ou (8.35) :

cr br
Il vient :
c W, V2
- _ i 8.52
b=4 Co oR (8.52)
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FIGURE 8.13 — Angle de dérive (8 > 0) du véhicule pour un virage a faible
vitesse [5]

Path of B
Front Wheel

Path of Rear Wheel

FIGURE 8.14 — Angle de dérive (8 < 0) du véhicule pour un virage a haute
vitesse [5]
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Neutral Steer Line

Neutral Steer

FIGURE 8.15 — Ligne neutre de manoeuvre sur un véhicule. La distance e est
notée positivement i.e. e > 0 si elle est en avant du centre de gravité [5]

b = c :
i Fr d
S S L =
<>
e>0

FIGURE 8.16 — Equilibre du véhicule sous l'effet d’une perturbation F ap-
pliquée en un point situé a une distance e en avant du centre de gravité

Cette expression donne la valeur de la dérive [ en fonction de la vitesse
d’avance V.

Contrairement a la croyance populaire, tout véhicule glisse toujours de
I’arriere lors d'un virage a haute vitesse qu’il soit sous-vireur ou sur-vireur.
En effet en examinant 1'expression (8.52), on voit que I'angle de dérive /3 est
d’abord positif (voir Figure 8.13), puis avec 'augmentation de la vitesse V/,
il diminue pour devenir négatif (voir Figure 8.14). La dérive 3 s’annule pour

la vitesse :
Car cL Car

W, bm

Cette vitesse est indépendante du rayon du virage.

Vo =4/ cy (8.53)

8.4.6 Point neutre de manoeuvre et marge statique

Soit un véhicule en ligne droite. Etudions D'effet d’une force de perturba-
tion latérale F sur le comportement du véhicule.
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Soit e la distance ou s’applique la force de perturbation par rapport au
centre de gravité (e est compté positif si elle est située a 'avant du centre de
gravité). L’équilibre du véhicule s’écrit :

Fy + F,=F (8.54)
Fyb — Fpc =Fe (8.55)

Soit
Fyb—e)—F,(c+e)=0 (8.56)

Le point neutre de manoeuvre se définit comme le point ou 'application
de la force ne produit pas de vitesse de lacet permanente.

Comme 0 = 0 (mouvement en ligne droite) et que r = 0, il vient succes-
sivement :

R =00
et
L
0 = }—%+af—a,n & ar=aq, (8.57)
On a donc :
Caf(b—e) — Cyhr(c+e)=0 (8.58)
La marge statique e est donc donnée par :
bCy, —cC,
— Y - Tar 8.59
Co; + Coa, (8:59)

La notion de marge statique a servi initialement a Maurice Olley, pionnier
de la dynamique du véhicule, pour définir la notion de véhicule sur et sous-
vireur. En effet on a :

— pour un véhicule neutre : e = 0 (point neutre de manoeuvre au CQG)

— pour un véhicule sous-vireur : e < 0 (point neutre de manoeuvre

derriere le CG)

— pour un véhicule sur-vireur : e > 0 (point neutre de manoeuvre devant

le CG)

Ainsi pour un véhicule sur-vireur, le point neutre de manoeuvre étant
localisé devant le CG, une perturbation qui vient s’appliquer au centre de
gravité, exerce un moment qui tend a infléchir la trajectoire dans un sens
tel que le véhicule fait face a la direction de la perturbation. A I'inverse un
véhicule sous-vireur est tel que la force perturbatrice crée un moment autour
du point neutre de manoeuvre qui emporte le véhicule dans la direction
d’application de la force. Le comportement est esquissé a la Figure 8.17.
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Understeer Path

Neutral Steer
Path

Pm—

Oversteer Path [—]

Disturbance Force
at Center of Gravity

FIGURE 8.17 — Définition de Maurice Olley pour le sous et le sur-virage [5]
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Chapitre 9

STABILITE LATERALE

9.1

Equations de la dynamique du véhicule

9.1.1 Le modele bicyclette

Afin d’étudier le comportement dynamique et la stabilité latérale du
véhicule, on recourt au modele bicyclette illustré a la Figure 9.1. Rappelons
les hypotheses qui sont sous-jacentes a ce modele :

Le véhicule est considéré comme rigide. 11 est caractérisé par sa masse
m et son tenseur d’inertie en axes matériels J;

Le plan y = 0 du véhicule est un plan de symétrie : soit J,, = 0 et
Jy. = 0;

Le véhicule est infiniment rigide en tangage (q=0) et en pompage
(w=0);

Le véhicule n’a pas non plus de mouvement de roulis : p=0;

On peut ignorer le phénomene de transfert de charge latéral qui conduit
a une réduction de la raideur d’envirage de ’essieu. Selon les études

expérimentales menées par Segel [24], cette hypothese est réaliste
lorsque les accélérations latérales restent inférieures a 0.5 g;

Le mouvement s’effectue a vitesse constante V ;

On étudie une théorie linéarisée autour du mouvement & vitesse d’avan-
ce V. On admet des petits angles de braquage 0 et de dérive f.

Etant donné que quatre des six degrés de liberté du véhicule sont fixés
par les hypotheses (u =V, w =0, p =0 et ¢ = 0), le modele bicyclette ne
possede plus que deux degrés de liberté v et r. Le choix de la vitesse latérale

323
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) ‘Velocity 4V6|OCity
Q ‘8\5(’% \T(Xf
Ax u IDFXf ° 1 v
Q> L r C
z,Ww,r y.v, v
a, ¢ o m,J
I I
F F

FI1GURE 9.1 — Le modele bicyclette du véhicule

v peut étre remplacé par le choix de la variable 3, I'angle de dérive.

tan § = (9.1)

v
Vv

gle

9.1.2 Equilibre du véhicule dans ses propres axes

Pour I’étude des véhicules, la coutume est d’écrire les équations du mou-
vement dans les axes propres du véhicule. Cette approche est cohérente avec
et I'expérience ressentie du conducteur mais aussi 'approche expérimentale,
ol I'on mesure les accélérations et les vitesses au sein du véhicule au moyen
d’instruments de mesure installés a bord.

Equations de Newton-Euler

Pour dériver les équations du mouvement du véhicule, les équations de
Newton-Euler de la dynamique du corps rigides

Z? = %(m% (9.2)
ST = %(Jﬁ) (9.3)

doivent étre écrites dans le repere dynamique du véhicule. Dans ce repere
mobile, les dérivées de la vitesse dans un repere en mouvement sont données
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par la formule de Poisson :

R

e LT XV (9.4)

relatif

absolu

Il vient alors :
d
g F - md—tV—i—mﬁxv (9.5)
d
ST = —(J@) + W x (JD) (9.6)

Etant donné les hypotheses sur les vitesses u =V, w =0,p=0et ¢ =0,
le vecteur vitesse et le vecteur vitesse angulaire se réduisent a

V o= juvo]” (9.7)
W o= (00" (9.8)

Les deux seules équations du mouvement non triviales sont :

F, = m(v+ru) (9.9)
N = J.r (9.10)
Les quatre autres équations du mouvement donnent les "réactions” nécessaires

au blocage des degrés de liberté fixés, soit respectivement u =V, w =0,p =0
et ¢ =0.

F, = —mrvo (9.11)
F, =0 (9.12)
L ST (9.13)
M Tyt (9.14)
Explication de F, = —mrv

La premiere équation des réactions peut s’interpréter comme la force
F, (de propulsion ou de freinage suivant les cas) nécessaire pour maintenir
constante la vitesse d’avance V malgré la composante de résistance addition-
nelle provenant de la dérive du véhicule.

Examinons la situation de la Figure 9.2. Pour un mouvement circulaire
de rayon R, on a :
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b
L
C
F1GURE 9.2 — Explication de la force de réaction F, = —mr v

et

2
F, = —m% sin 3

= —m%V sinff =—mruv

9.1.3 Forces agissant sur le modele

Les forces qui agissent sur le véhicule sont de deux natures : d’une part les
forces développées par les pneumatiques (forces de propulsion et de dérive)
et, d’autres part, les autres forces, principalement les forces aérodynamiques.
On peut montrer (voir Ref. [4] que leffet prédominant provient des forces
créées par les pneumatiques. Aussi dans cette étude simplifiée, on ne re-
tient que les forces dues aux pneus tandis que les autres forces telles que les
forces aérodynamiques seront considérées comme des perturbations extéri-
eures du mouvement. Il ne s’agit évidemment que d’une hypothese simplifi-
catrice puisque la dérive du véhicule modifie 'angle au vent du véhicule et
introduit des moments aérodynamique de lacet qui sont ignorés ici.

Les pneumatiques prenant de la dérive, ils introduisent des forces latérales
F, et des moments d’auto-alignement 7. En examinant la Figure 9.3, les
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4Veloc:ity

F

Xr

FIGURE 9.3 — Le modele bicyclette du véhicule
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forces agissant sur la voiture s’écrivent :

m(v+ru) = Fy + Fypsind+ F,ycosd (9.15)
oo = —Fyc+ Fypsind b+ Fypcosd b+ T,p + T, (9.16)

Etudions également la stabilité dans une approche de petites perturba-
tions par rapport a un mouvement a vitesse donnée. Dans ce cadre, il est
légitime de faire 'hypothese que la dérive du véhicule reste petite, c’est-a-
dire :

B € [0°,15°]

Cela revient a admettre que ’on a une évolution normale sans dérive impor-
tante. Il vient alors :

u = Vceosf=V (9.17)
= Vsing~V g (9.18)

L’angle de braquage 0 est également considéré comme faible, de sorte que

cosd~1 et sind~4§

On en déduit alors les équations d’équilibre linéarisées

mV(B+1) = Ep+Fy+Fyd (9.19)
Jo.t = —Fpc+E b+ Fppdb+ T + T, (9.20)

Pour la simplicité, on néglige pour l'instant les forces de traction ou de
freinage F,; de méme que les moments d’auto-alignement 7.; et 7%, sous
les pneumatiques. En effet ceux-ci correspondent au déplacement du point
d’application de F), dans la surface de contact (chasse). Ce couple a un effet
peu important comparativement aux couples —Fy, c et Fy ¢ b qui mettent en
jeu les mémes forces latérales multipliées par des bras de levier (b et ¢) bien
plus grands (de l'ordre de grandeur de la longueur de la voiture). On obtient
finalement :

mV(B+71) = F,+F,; (9.21)
Jot = —Fpc+Fyb (9.22)

9.1.4 Equations de compatibilité

Soit ¢ I’angle de braquage des roues directrices. C’est évidemment 1’exci-
tation du systeme (ou la variable de commande en terme de controle). Soient
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FIGURE 9.4 — Vecteurs vitesses et angles sous les roues du véhicule

ay et a, les angles de dérive respectivement des roues du train avant et du
train arriere. Rappelons qu’ils sont définis comme étant les angles entre la
direction du plan moyen de la roue et la direction du vecteur vitesse au point
de contact de la roue.

On calcule d’abord I'expression des vitesses sous les roues a partir de la
vitesse linéaire et en rotation au centre de gravité :

Up = Uog + W X Tpoa
Soient le vecteur vitesse et vitesse angulaire au centre de masse :

UCG = [UUO]T
G =[00r]"

et les positions relatives des roues avant et arriere par rapport au centre de
masse

7= b00]"

7 = [-c00]"

Apres calcul du produit vectoriel et il vient

Gxip=1[0 bro]”

x7 = [0 —cro0]”

&l

Au final, composantes de la vitesse sous la roue avant dans les axes liés au
véhicule sont données par :
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De méme sous la roue arriére on a :
U =u>=V (9.25)
U=V —cCT (9.26)

En examinant la Figure 9.4, la compatibilité entre les vitesses et les angles
de dérive s’écrit :

b
tan (6 — o) = T: ! (9.27)
tana, = — (9.28)
u
Soit

br +v
ay = 0 — arctan( ) (9.29)
a, = arctan(cr — U) (9.30)

Si les angles de dérive sous les roues restent petits, on peut écrire :

br +v

u
cr —v

aF ~ §— (9.31)

12

Ay

(9.32)

u

En outre, en utilisant la définition de ’angle de dérive global du véhicule au
centre de gravité
f~v/u (9.33)

et en tenant compte du fait que u = V reste constant, il vient :

12

br
0 — v B (9.34)

cr
v (9.35)

ay

12

Ay

9.1.5 Equations constitutives

Pour des faibles angles de dérive, la force d’envirage F, peut étre également
linéarisée et s’écrire en fonction du coefficient de raideur d’envirage C,, (voir
Figure 9.5) :

Fyf = Cafaf Fyr = CO”«OtT (936)
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FIGURE 9.5 — Equations linéarisées du comportement des pneumatiques en
dérive [5]

avec Cqr et Oy, les raideurs d’envirage des essieux. Etant donné que 1'on
adopte une approche basée sur la physique du probleme, on a tenu compte
dans la formulation du probleme, résumée a la Figure 9.3, que les angles de
dérives doivent etre négatifs pour créer des forces latérales positives selon
le sens conventionnel (y > 0). Les raideurs d’envirage sont donc positives :
Cos > 0 et Cy > 0.

9.1.6 Equations du mouvement transitoire en virage

Les équations du mouvement du véhicule s’obtiennent a partir des équa-
tions d’équilibre :

mV(B—{—T) = Fy+ Fy
Jzzr = —Fyrc—l—Fyfb

dans lesquelles on introduit les équations constitutives des forces d’envirage
(9.36).

mV(B+7) = Capar, + Cosay
ST —Coray c+ Cypap b

En exploitant ensuite les équations de compatibilité (9.34) et (9.35), on rem-
place maintenant les valeurs des angles de glissement oy et o, par leurs
expressions en fonction de ’angle de dérive [, de la vitesse de lacet r et de
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la vitesse d’avance V.

: b
mV(B47) = CorlGr =0+ Cogl6 =37 = )
: b
Jzzr = _Car(%_ﬁ)c+caf(5_vr_ﬂ)b

On peut regrouper les termes relatifs aux variables 3, r et 9§ :
mV(B4+1) = —(Cag+ Cor)B— (bClay — cow)% r 4 Capd
Job = —(bCay—cCap)B — (17 Coy + cm)% r b Gy b
L’équation peut s’écrire de maniere équivalente :

: 1
mV(ﬁ+r)+(Caf+0m)6+(bcaf—c(}m)vr = Card (9.37)

1
Jzzr + (b Caf —C Con‘) ﬁ + (62 Caf + 62 CO”")V ro= b Caf 5 (938)
L’expression obtenue est tout a fait équivalente a celle que I’on obtiendrait
en développant en série F}, et N par rapport aux variables 3, r et d.
OF, OF, OF,
F, = 4 Y ...
e T A =T
ON ON ON

N = %B%—Wr%—%é (940)

(9.39)

Cette approche s’inspire de la méthode développée pour étudier la stabilité
des avions (voir par exemple Mc Cormick [12]). On note ces dérivées de la
maniere usuelle suivante :

_ OF, _OF, _ OF,

=% Y=o Y% (9.41)
ON ON ON

No=%5 M=% M=% (9.42)

Elles sont appelées dérivées de stabilité. Avec les hypotheses utilisées, elles
ont pour valeur :

Yy = —(Cas+Ca) (<0) (9.43)
Y, — —<bcaf—ccm)% (9.44)
Y, = Co (>0) (9.45)
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et
Ny = —(bCor —cChp) (9.46)
N, = —(bQCaercQCm)% (< 0) (9.47)
Ns = bCyr (>0) (9.48)

Avec ces notations, les équations de la dynamique du systeme véhicule
prennent la forme finale :

mV(B+7) = YsB+Yr+Ys0 (9.49)
ot = Ngﬁ + N,r + Nsé (950)

9.1.7 Expression des équations du mouvement sous forme
canonique

Les équations de la dynamique du modele bicyclette constituent un modele
linéaire du premier ordre. Les variables d’état du modele sont :

2= (f) (9.51)

Le vecteur de commande est simplement
u = (0) (9.52)

On transforme facilement les équations du systeme (9.49) et (9.50) pour
arriver a la forme canonique :

2z=Az + Bu (9.53)
Il vient successivement :
mVB = Y8+ (Y, —mV)r + Ysd (9.54)
J..t = NgB+ N,r + Nsb (9.55)
Soient
Yo Ye 4
mV mV
A= (9.56)
Ng Ny
JZZ JZZ
et
Y5
mV
B = (9.57)
Ys

Jzz
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9.2 Etude de la stabilité dans le plan com-
plexe

9.2.1 Stabilité

Le systeme linéarisé (9.49)-(9.50) décrivant la dynamique du modele bi-
cyclette est un systeme linéaire, invariant au cours du temps (LTI). Etudions
la stabilité de ce systeme en variable de Laplace s.

B(t) = B(s) r(t) —r(s) d(t) = (s) (9.58)

Il vient :
(smV —Ys) B(s)+ (mV =Y,) r(s) = Ys5d(s) (9.59)
—Ng B(s) + (s J.. = N;) r(s) = Njd(s) (9.60)

Le second membre est constitué par les variables de commande du systeme
ici réduite a la seule variable de braquage de la direction §. Le systeme est
dit a commandes bloquées, car elles sont fixées arbitrairement sans se soucier
des forces qu’il faudrait mettre en oeuvre pour réaliser cette contrainte.

L’étude de la stabilité résulte de I'’examen des racines de 1’équation ca-
ractéristique du systeme homogene.

A= (smV —Yp) (s, = N,)+(mV —=Y,) N3 =0 (9.61)
Soit
mVJ.. s* — (YsJ.. + mVN,) s+ (YsN, —Y,Ng+ NgmV) =0  (9.62)

ou encore si V' # 0,

Y, N Y, N. Y. N, N
2_ (1B ' 2B N Ar Y8, 4B
5 (mV+Jzz)S+<mV J. mV.. J.

)=0 (9.63)

Cette équation est semblable a celle d'un oscillateur a 1 degré de liberté,
illustré a la Figure 9.6 : une masse oscillante 'm’ reliée par un ressort de
raideur 'k’ et un amortisseur visqueux de constante ¢’ :

ms*+cs+k=0 (9.64)

Le comportement donne un amortissement réduit £ = ¢/m et une fréquence
propre 2% = k/m :
S+Es+02°=0 (9.65)
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FIGURE 9.6 — Oscillateur a un degré de liberté : systeme masse ressort

p\%w

Stable Unsta lblk.

FI1GURE 9.7 — Stabilité de l'oscillateur a un degré de liberté en fonction de
la position des poles de I’équation caractéristique

Les racines de ’équation caractéristique sont :
S19=—E/2+1/2+/&> — 4022 (9.66)

La stabilité de 'oscillateur a un degré de liberté dépend de la position des
racines de I’équation caractéristique. La situation est rappelée a la Figure 9.7.
La condition pour que le systeme soit stable est que la partie réelle de toutes
les racines soit négative. Si les racines sont complexes conjuguées, la somme
des racines doit étre négative. Si les racines sont réelles, leur somme doit étre
négative et leur produit positif. En résumé, la condition de stabilité requiert
que la somme des racines soit négative et que leur produit soit positif. Soient
s1 et so les racines de cette équation, le critere de stabilité s’écrit

S1+ 8 =—-b/la<0 s1.89=c/a>0 (9.67)

Notons que ce critere est identique a celui qui pourrait étre dérivé du
critere de Routh-Hurwitz.

En se référant aux valeurs des coefficients de I’équation caractéristique, il
vient :
s1+sy=-bla<0 < mVN.+J.,Ys<0 (9.68)
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et
s1.89=c/a>0 <& mVNzg+ YN, —Y,N;3>0 (9.69)

La premiere condition portant sur la somme des racines s’écrit :

mV N, = —m(b* Cyy + ¢* Cor) <0 (9.70)

JZZY5 = _Jzz<Caf + Car) <0 (971)
Etant donné le signe des coefficients de raideur d’envirage C, > 0, elle est
toujours satisfaite.

Pour évaluer la seconde condition sur le produit des racines, on calcule
les termes suivants :

mV Ng =—mV(bCoy —cCla)
bz Caf + 02 Car

NTY5 = (Caf + Car)

%
b af ar
N3Y, = (b Cof — CCM)%
soit Cooo
N,Ys — NgY, = O‘f+

Le produit des racines est négatif et la stabilité est assurée si la condition
suivante est satisfaite :

CofCorL?

—-mV(bCyr—cCl,,
mV (b Cap —cCar) + %

>0 (9.72)
Cette condition n’est pas automatiquement satisfaite. Tout dépend de la
dérivée de stabilité Ng = —(bCys — ¢ Cyy). Le signe de Nz permet de classer
les véhicules en deux catégories :
— Pour un véhicule sous-vireur, i.e. N3 = —(b Coy — c Cyr) > 0, le
comportement est toujours stable.

— Pour un véhicule neutre, i.e. N3 = —(bCyy — cCy,) = 0, le comporte-
ment est toujours stable sauf pour une vitesse infinie.
— Pour un véhicule sur-vireur, i.e. Ng = —(bCoy — c Cyr) < 0, le com-
portement devient instable a partir de la vitesse critique :
CotCor L? CorCorL?
Vi = — = (9.73)
m(b Cop — ¢ Cayr) mNg

On peut vérifier que cette classification est identique a celle introduite
dans le cadre de I'analyse des conditions de virage stationnaire.
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9.2.2 Caractérisation du mouvement

Outre la stabilité du mouvement, il est intéressant de connaitre la nature
du mouvement. Poursuivant ’analogie avec 1’oscillateur mécanique a 1 degré
de liberté

i+éi+ 2z =0 (9.74)
on définit I’amortissement
Ys N,
= —(— 9.75
f= (-5 +70) (©.75

et le rappel en lacet

Y; N, Y, Ns N
s N Yo Ng  Ns

2 [ —
- (TTI,V Jzz mV Jzz Jzz

) (9.76)

du modele bicyclette.

L’étude du déterminant de ’équation caractéristique a permis de déduire
le caractere stable ou instable du comportement. Afin de caractériser le type
de comportement, on regarde maintenant le radicant de I’équation :

p = & —40°
Ys Ny, Ys N, Y, Ng Npg
= (— —4(— — 9.77
(mV + Jzz) <mV J, mV J, * JZZ) ( )

Selon le signe de p, on aura :

— si p > 0, deux racines réelles et un amortissement plus que critique;;

— si p < 0, deux racines complexes conjuguées et un amortissement
moins que critique;

— si p = 0, deux racines réelles confondues et un amortissement critique.

Développons l'expression du radicant (9.77) :

Y N, Yy N, Y, N5 Ng
r= Gyt Jzz) v T mvi. Jzz)
Y N, Y, Ny Nj
— (L 2yt Byl
(mV Jzz) mV J,, Iz
- (Caf+CaT_b2Caf-|—C2CM>2+4 Ng _4&
N mV J.V mV2J,, J..

il vient

mJZZ V2 Jzz
(9.78)

2 2 2 o 2
. <caf+0w_b Cog +c (JM) L 0Ce—cCo 1 1 N

m Iy
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Le premier terme étant positif (somme de termes tous positifs), le signe
du radicant est a nouveau dépendant du parametre Npg.

— Lorsque Nz < 0 (machine sur-vireuse), on a p > 0 et la réponse est
toujours apériodique. Elle ne reste stable que pour V' < Vi itigue-

— Lorsque Ng > 0 (machine sous-vireuse), le terme positif décroit en
1/V?2, de sorte que la réponse devient oscillante (méme si elle reste
bornée) a partir de la vitesse d’oscillation :

m g md,,

_}i[(aﬁ+cy_}#qﬁ+&C@)2+4waﬁ—cam2

(9.79)

9.3 Réponse a un braquage donné

9.3.1 Régime établi

Pour calculer la réponse en régime établi, cherchons d’abord la solution
particuliere correspondant a

B=7=0 (9.80)

On a le systeme réduit :

Y8+ (mV-=Y,)r = Y56
{ —Ng B — N, r = Nso (9-81)
On en déduit : NS LN
s0+ Ny
= 9.82
8 T (982)
On élimine [ entre les deux équations et on obtient :
(—mV N/B + NgY} — NrYﬁ) r= (N(;Yg — N,BY;S) ) (983)
On en tire le gain de vitesse de lacet :
NgYs — NsY;
L= 8 s (9.84)
) NTY5—N5Y;+WLVN5
Sachant que
CO[ OQTL2
N,Y5 — NgY, = —elZer (9.85)

v
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on calcule également :

NBY5 = Caf<CCm« — bCaf) (986)
—N;Ys = bCof(Cor + Cay) (9.87)

Ce qui fournit :
NgYs — NsYg = Co5 Cor L (9.88)

On obtient ainsi 'angle de braquage a donner en fonction de la vitesse de
rotation autour de I’axe vertical :

6 L mV

C_ N,
TN e o

= (9.89)

Pour un mouvement circulaire de rayon R en régime établi § = cste en
régime établi, on a § =0 et

.V
r=i=4 (9.90)

et
a, =V?/R (9.91)

En outre, on rappelle la valeur de I'angle d’Ackerman
d=L/R (9.92)
La valeur de I'angle de braquage s’écrit donc :

Lr mVr

5=l N, T
v T G G L

soit en tenant compte des remarques précédentes, on a

L mNg VQ
==+ —F— =
R CuCuL R

En introduisant la valeur de Ng = —(bCyy — ¢ Cl,), on retrouve I'expression
obtenue lors de I'analyse du virage stationnaire :

L c 1

‘=gt

1, V2
= (9.93)

2L
"o
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FIGURE 9.8 — Principe de fonctionnement du systeme de controle de stabilité
ESP
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9.4 Le systeme ESP

9.4.1 Fonctionnement d’un systéeme de controdle de sta-
bilité

Le systeme un systeme de controle de stabilité tel que 'ESP de Bosch
consiste a appliquer individuellement des freinages sur les quatre roues. L’ap-
plication de forces de freinage non symétriques conduit a ’apparition d’un
moment de lacet permettant controler la dynamique latérale du véhicule.

Le principe d'un systeme de controle de stabilité est esquissé a la Fi-
gure 9.8. L’ESP doit tout d’abord déterminer le statut actuel du véhicule
basé sur la mesure de la vitesse de lacet, de ’accélération latérale et de la
vitesse de rotation des roues. Ces valeurs permettent en outre d’estimer la
vitesse d’avance du véhicule et I'angle dérive. Le systeme doit également
déterminer la trajectoire souhaitée par le conducteur. A cette fin, le systeme
mesure ’angle de rotation du volant ¢ ainsi que les pressions sur les pédales de
frein et d’accélération. Ces valeurs lui permettent de comparer la trajectoire
réelle a la trajectoire idéale souhaitée par le conducteur. L’ESP essaie alors de
réaliser la meilleure convergence possible entre la réponse du véhicule et les
valeurs souhaitées par le conducteur. Si le systeme enregistre une différence
significative entre le comportement réel et idéal du véhicule, le systeme de
controle de stabilité intervient. Sur la base d’un algorithme, I’'ESP décide
de moduler la force de freinage des roues de maniere asymétrique afin de
créer un moment de lacet autour de I’axe vertical de maniere a modifier la
dérive (3 et la vitesse de lacet w L’ESP vise a conserver a tout moment les
caractéristiques de tenue de route voulues par le conducteur pour servir de
base a un controle fiable du véhicule.

La question est de savoir sur quelle roue le freinage doit étre actionné afin
de corriger une trajectoire sur ou sous-vireuse du véhicule. Ce fait peut étre
déduit de I'examen des équations de la dynamique du véhicule.

9.4.2 Equations de la dynamique avec des couples de
freinage

Un modele de véhicule rigide avec un freinage individuel sur les quatre
roues est proposé a la Figure 9.9. L’application d’une force de freinage F, =
—Fy sur une roue produit un moment de lacet de valeur M, = Fj, t/2 pour
une roue droite et M, = —F},t/2 pour une roue gauche ou t est la largeur de
voie.
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F1GURE 9.9 — Un modele de véhicule rigide avec un freinage individuel sur
les quatre roues
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FI1GURE 9.10 — Modele bicyclette équivalent du véhicule muni d'un systeme
de controle de stabilité ESP

En outre, I'application du freinage sur les roues directrices conduit a des
effets annexes si I’angle de braquage des roues est non nul. Il induit :

— une force latérale Fjy = —F}, sind ~ F}, §

— un moment de lacet M, = —(Fy pq+ Forq) b 0.

Adoptons les notations suivantes :

Fop = —(Fopat Fogg) (9.94)
M, = +Fb7f,d t/2 — Fb,ﬂg t/2 + Fyra t/2 — Fb,r,g t/2 (9.95)

En insérant les forces et moments créés par les forces de freinage au sein du
modele bicyclette développé dans ce chapitre, les équations de la dynamique
du véhicule s’écrivent :

mV(B+71) = Fyp+Fy+Fy0 (9.96)
Jo.t = —Fyc+F b+ F, ;0 b+ M, (9.97)
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Trajectoire sous-vireuse:

Les roues avant se dérobent
vers |'extérieur de la courbe.

L'ESP actionne le freinage de
la roue arriere intérieure au

virage. 3 S @ Ar

Trajectoire sur-vireuse:

Le train arriere a tendance a aller vers
I'extérieur du virage.

L'ESP joue sur le freinage de la roue
avant qui est a I'extérieure du virage.

FI1GURE 9.11 — Principe d’action du systeme de controle de stabilité ESP

et
. 1
mV(B+71) + (Car+ Car)B+ (bCor — CCM)V r=
Caf o — (Fb,f,d + Fb7f7g) ) (998)
Joi 4+ (bCuy — cCap)B+ (B2Clay + CQC'M)%T _
bCaf(S—i—Mz — (Fb7f7d—|—Fb7f,g)b5 (999)

Il ressort de I'examen des équations que :
— Freiner une roue avant produit
— un couple de réalignement
— un couple tendant a réduire la dérive
— un effort latéral tendant a déporter le véhicule
— Freiner une roue arriére produit un couple de réalignement pur.

En examinant la Figure 9.11, on en déduit donc le principe d’action le
plus efficace d'un controle de stabilité basé sur un freinage individuel des
quatre roues.

Lorsque la trajectoire est sous-vireuse, les roues avants du véhicule ont
tendance a se dérober vers 'extérieur de la courbe. Les roues du train avant
ont une dérive supérieure a celui des roues a l'arriere. L’ESP actionne le



9.5. DESCRIPTION DE LA TRAJECTOIRE 345

freinage d’une roue arriere, soit dans ce cas, la roue arriere intérieure au
virage pour produire un couple de réalignement avec la trajectoire désirée.

Lorsque la trajectoire est sur-vireuse, le train arriere a tendance a aller
vers 'extérieur du virage. Les roues du train arriere prennent un angle de
dérive supérieur a celui des roues a l'avant. L’ESP joue sur le freinage des
roues avant, dans ce cas de figure sur le freinage de la roue avant extérieure
au virage en vue de ramener le véhicule dans la trajectoire idéale.

Exercice numérique proposé

En utilisant MATALAB-SIMULINK on demande de simuler I'exemple
suivant :

— Phase I (t < 0) : Mouvement circulaire a vitesse constante. Le véhicule
a une adhérence uniforme sur ses quatre roues. Données du mouve-
ment : V=30 m/s, R=100 m, m = 1000 Kg, J=1000 kg/m?, g=9.81
m/s*, L=3 m, b=c=1.5 m, C, et C,, = 100.000 N/rad.

— PhaseII (¢ = 0) : Le véhicule subit une perte de la moitié de I’adhérence
sur une roue avant C,y = 75.000 N/rad.

— Phase III (¢ > 0) : On demande de trouver le couple de freinage
permettant de rétablir la courbure désirée. Il s’agit de trouver une
loi de freinage réaliste tenant compte de ’adhérence maximale des
pneumatiques.

9.5 Description de la trajectoire

La trajectoire peut étre décrite comme une loi paramétrique (mapping)
entre le temps et la position absolue :

t (X(1),Y (1)) (9.100)

Suivant la situation illustrée a la Figure 9.12, on définit :
— 1, I'angle entre la tangente a la trajectoire avec 'axe des X ;

— 1, angle compris entre 'axe des X du repere fixe et 'axe des x du
véhicule ;

— [, 'angle de dérive du véhicule, c’est-a-dire ’angle entre le vecteur vi-
tesse (parallele a la tangente a la trajectoire) et ’axe des x du véhicule.

Les trois angles sont liés par la relation :

=1+ p (9.101)
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FIGURE 9.12 — Définition de la trajectoire d’un véhicule

Apres différentiation, cette derniere relation peut s’exprimer en terme des

vitesses :

D=r+4 (9.102)

Quant aux vitesses linéaires, elles s’obtiennent par changement de repere
entre les axes propres du corps et les axes d’inertie :

ou alternativement

dX

dt
ay

dt

dX

s V cos (9.103)
Y

il—t — Vsind (9.104)
= wcostY —vsiny (9.105)
= wusiny +vcosy (9.106)
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Chapitre 10

TENUE DE ROUTE ET
CONFORT

10.1 Introduction

La dynamique verticale régit la capacité du véhicule a filter les sollicita-
tions extérieures et a assurer le confort du conducteur et des passagers. La
suspension est un des éléments clés de la dynamique verticale. Le mécanisme
de suspension a au moins trois fonctions. La premiere est implicitement de
soutenir le poids du véhicule. La deuxieme est filtrer les vibrarions venant
de la route et d’assurer le confort des passagers. La troisieme, moins connue
mais néanmoins importante, est de garantir une pression de contact aussi
grande que possible entre la roue et le sol pour développer une adhérence
maximale et maximaliser la tenue de route.

En se mouvant a une certaine vitesse, I’automobile est soumise a des
sollicitations vibratoires caractérisées par un tres large spectre. Les vibra-
tions affectent les passagers de maniere visuelle, tactile ou auditive. Le terme
de confort de conduite (ride en anglais) se réfere communément aux sensa-
tions tactiles ou visuelles consécutives a la conduite du véhicule. Il concerne
principalement des basses fréquences entre 0 et 25 Hz. Le bruit caractérise
les sensations auditives dont les fréquences sont plus élevées situées entre
25 et 20.000 Hz. Il est toutefois arbitraire de distinguer les deux types de
fréquences, car elles sont souvent reliées intrinsequement par leurs origines.

L’environnement vibratoire du véhicule est un des criteres majeurs pour
qualifier le confort d’une voiture. Toutefois sa caractérisation précise est
rendu tres difficile a cause de la nature subjective du critere et de la dif-
ficulté d’élaborer des méthodes objectives de mesure de cette performance.

Le comportement vibratoire des véhicules sur pneumatiques est caractérisé

349
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FIGURE 10.1 — Etude du confort des véhicules

par un contenu fréquentiel a basse fréquence compte tenu de la souplesse des
boudins en caoutchouc. Le confort dépend d’une part de la nature de 'exci-
tation, mais est également des caractéristiques de la fonction de transfert du
systeme dynamique représentant le véhicule. Une fois les sollicitations affec-
tant les passagers connues, on peut estimer la sensisibilité des étres humains
aux sollicitations vibratoires afin de déterminer une mesure du confort. La
Figure 10.1 résume ’étude du confort (ride) qui se décline en trois points :

1. La compréhension des sources d’excitations;

2. La compréhension des mécanismes de perception et de tolérance aux
vibrations par le corps humain ;

3. L’analyse de la réponse vibratoire et le filtrage réalisé par le véhicule
sur roues.

10.2 Sources des vibrations

On distingue deux sources de vibrations. Les sources ezxternes sont princi-
palement liées a la rugosité de la route, mais aussi aux bruits aérodynamiques.
Les sources internes sont liées aux pieces tournantes ou en mouvement : les
roues et les pneus, la ligne de transmission, la motorisation.

Etant donné I'importante de 'excitation vibratoire pour les rugosités de
la route, nous étudierons cette source en priorité.
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10.2.1 Rugosités de la route

Les rugosités de la route recouvrent aussi bien les trous (nids de poule,
etc.) que les déviations aléatoires du profil de la route résultant des imperfec-
tions inhérentes a la fabrication et la réparation de la surface de la chaussée.
La rugosité est décrite par le profil en élévation le long de la trajectoire des
roues. La rugosité est caractérisée par un signal aléatoires a large bande.
Elle peut étre décrite soit par le profil lui-méme, soit par ses données sta-
tistiques. Une représentation habituelle utilise la notion de la distribution de
densité de puissance spectrale (PSD). La fréquence spatiale est donnée en
termes de cycles/metres, ¢’est-a-dire l'inverse de la longueur d’onde spatiale
des ondulations.

La distribution de densité de puissance spectrale peut étre obtenue ex-
périmentalement par transformée de Fourier rapide (FFT) du relevé de profil
en fonction de la distance. Le relevé s’effectue expérimentalement au moyen
d’un profilometrie a grande vitesse. On constante que pour toutes les routes,
la courbe de PSD en fonction de la fréquence diminue. En effet les déviations
de l'ordre des dizaines de metres ont des amplitudes de 'ordre du cm tandis
que les déviations de 'ordre du mm ont des déviations de I'ordre du mm.

10.3 Reéponse humaine aux vibrations

En général, les limites du confort (ou d’inconfort) des humains soum-
mis a des vibrations sont difficiles a déterminer a cause de la variabilité des
individus, mais aussi en raison de I’absence d’une méthodologie acceptée una-
nimement pour la déterminer. Des recherches considérables ont toutefois été
dévouées a la question. Une grande variété de méthodes a été utilisée :

— Des mesures subjectives de la tenue de route. Historiquement la méthode
traditionnelle pour comparer et juger du confort est d’utiliser un
jury d’experts entrainés pour évaluer le confort sur la base d’essais
de conduite sur différentes surfaces. Avec un grand échantillon d’ex-
perts et une bon protocole d’évaluation, cette méthode permet une
évaluation et une comparaison assez pertinente des qualités routieres
de véhicules. Toutefois, I'inconvénient majeur est que ’on ne dispose
pas de mesure quantitative de 1’évaluation.

— Des tests sur tables vibrantes. En vue d’établir la réponse humaine aux
vibrations, on a réalisé des tests sur des tables vibrantes. La plupart
des recherches effectuées sont relatives aux réponses a des excitations
sinusoidales. Au cours de ces tests, on a comme objectif de déterminer
les zones de confort ou plus exactement d’inconfort des étres humains
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FIGURE 10.2 — Etude du confort en utilisant des plates formes

par rapport a 'amplitude, a la vitesse ou a ’accélération des vibrations
dans une direction donnée (des pied a la téte, sur le coté ou d’avant
en arriere) dans une gamme de fréquences données.

— Des tests en simulateur de conduite. En vue de déterminer de maniere
plus réaliste la tolérance aux vibrations, on a utilisé des simulateurs de
conduite de véhicule afin de soumettre des individus aux mouvements
d’un véhicule sur différentes surfaces. Le véhicule monté sur une plate-
forme de Gough-Stewart (voir Fig. 10.2) est soumis a des sollicitations
via les vérins placés dans les jambes de support pour reproduire le tan-
gage, le roulis et le lacet. L'usage du simulateur a permis d’établir la
tolérance humaine par rapport a différents parametres de vibration.

— Des mesures sur véhicule. Les tests sur tables vibrantes et en simu-
lateurs ne pouvant reproduire completement les conditions d’environ-
nement du passager en voiture, des tests sur route ont été également
effectués afin de corréler quantitativement le notion de confort par
rapport aux parametres des vibrations en mesurant précisement les
vibrations regues par le sujet dans les conditions réelles.

Avec les années, plusieurs criteres de confort ont été proposés. L’exposé en
brosse quelques uns.
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10.3.1 Critere de Janeway

Le premier critere est le critere du Ride and Vibration Data Manual J6a
de la SAE, aussi connu sous le nom de critére Janeway. Ce critere donne
I’amplitude admissible des vibrations verticales en fonction de leur fréquence.
Lorsque la fréquence augmente, ’amplitude admissible diminue fortement
comme le montre la Figure 10.3. Le critere de Janeway est en réalité constitué
de trois relations simples (linéaires) valables dans trois plages de fréquence.
Dans la premiére plage (1-6 Hz), on limite la valeur de pic du jerk, la dérivée
troisieme de la position verticale. Dans la seconde plage (6-20 Hz), on borne
la valeur de pic de 'accélération (dérivée seconde) verticale. Enfin dans le
derniere plage (20-60 Hz), c’est la vitesse, dérivée premiere de la position
verticale qui est limitée :

— Zone 1 - 6 Hz : limitation du jerk d®z/dt? = Z w3 < 12.6 m/s*

— Zone 6 - 20 Hz : limitation de l'accélération d*z/dt* = Z w? <
0,33 m/s?

— Zone 20 - 60 Hz : limitation de la vitesse dz/dt = Zw < 2.710—3m/s

Prenons un exemple numérique. L’amplitude maximale tolérable a 1Hz est
de 12,6/(27 x 1H2)® = 0.0508 m.

On remarque que le critere de Janeway est basé sur un signal sinusoidal
vertical mono fréquence. On se pose la question du traitement a réaliser
lorsque l'on a plusieurs fréquences appliquées simultanées. La réponse pro-
bable est que c’est la composante qui représente la plus grande sensibilité qui
gouverne le sentiment d’inconfort.

On observe également que ce critere a été établi avec des sieges rigides,
alors qu’en général les véhicules sont équipés de sieges qui possede une cer-
taine souplesse procurant un certain amortissement.

10.3.2 Critere ISO 2631

Le guide général édité par I'ISO (reglement ISO 2631) définit la tolérance
humaine face a des vibrations d’ensemble du corps. Cette réglementation
s’applique aussi bien aux systemes de transport qu’a l'industrie. Le guide
définit 3 limites distinctes pour les vibrations dans la gamme 1-80 Hz.

— Les limites d’exposition. Elle sont reliées a la sécurité ou a la préservation

de la santé. Elles ne doivent étre dépassées qu’avec des justifications
tres spéciales.

— Les limites de fatigue ou de capacité décroissante, sont liées a la
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préservation de 'aptitude au travail. Elles s’appliquent aux taches
telles que la conduite de véhicules ou de tracteurs.

— Les limites de confort réduit sont les plus séveres. Elles concernent la
préservation du confort, ce qui dans les moyens de transport corres-
pond a la capacité de lire, écrire ou manger a bord des véhicules.

Les limites de sécurité sont obtenues a partir des limites de fatigue en aug-
mentant celles-ci de 6dB (facteur 2). Quant aux limites de confort réduit,
elles s’obtiennent a partir de limites de fatigue en retirant 10 dB (facteur
3.15). Les fréquences en dessous de 1 Hz sont un probleme important, car
elles impliquent des mouvements qui rendent malade. Une limite tres sévere
est proposée par I'ISO pour les fréquences entre 0.1 et 1 Hz.

En outre les criteres donnent I'accélération RMS en fonction de la fréquence.
Lorsque 'accélération a lieu selon plusieurs directions, le critere s’applique a
chaque composante.

10.3.3 Limitation de la puissance absorbée

La puissance absorbée est le produit de la force de vibration par la vitesse
transmise au corps humain. Une limitation de la puissance absorbée a été
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FI1GURE 10.6 — Un modele a 7 degrés de liberté d'une voiture de tourisme
d’apres [26]

aussi proposé comme un parametre significatif de la réponse du corps aux
vibrations. La puissance absorbée traduit une mesure du taux avec lequel le
corps absorbe les vibrations. Ce critere est utilisé pour définir la tolérance
aux vibrations dans les véhicules militaires tout-terrain. Le critere est a la
base de la norme AMM-75 Ground Mobility Model de 'US Army. Cette
norme a été adoptée ultérieurement par 'OTAN (NATA Reference Mobility
Model) pour évaluer la qualité des véhicules militaires. La limite de tolérance
actuelle est de 6W absorbée a la position du conducteur. La vitesse maximale
du véhicule est celle limitant le confort. Elle est déterminée par la vitesse
d’avance correspondant a une puissance moyenne absorbée par le conducteur
atteignant le niveau de 6W.

10.4 Modeéles de tenue de route

En vue d’étudier les qualités de confort et de tenue de route des véhicules,
différents modeles ont été développés. Certains sont tres simples et se prettent
a des solutions analytiques. D’autres, beaucoup plus complexes, nécessitent
une résolution numérique.

La Figure 10.6 montre un modele a 7 degrés de liberté d’une voiture de
tourisme avec 4 suspensions indépendantes. Chaque débattement de roue est
caractérisé par un degré de liberté tandis que la masse suspendue possede
trois degrés de liberté : le tangage, le roulis et le pompage. A la Figure 10.7,
on présente un modele a 15 degrés de liberté destiné a I’étude du confort et
de la tenue de route d'un char d’assaut.
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FiGURE 10.7 — Un modele a 15 degré de liberté pour la tenue de route d’un
véhicule blindé d’apres [26]

FI1GURE 10.8 — Un modele a deux degrés de liberté pour ’étude des mouve-
ments caisse et de roue

L’étude des mouvements vibratoires d’un véhicule est un probleme com-
plexe. Il est toutefois possible d’obtenir une analyse de bonne qualité des
propriétés principales du confort et de la tenue de route sur deux modeles
tres simples a deux degrés de liberté : le modele dit du quart de voiture
(présenté a la Figure 10.8) et le modele de la poutre pour le tangage/ pom-
page (présenté a la Figure 10.9). Ces deux modeles permettent d’avoir un
apercu de l'influence des parametres principaux suivants : les masses de la
masse suspendue et la masse non-suspendue, la raideur des ressorts, la valeur
de 'amortissement. Ces deux modeles font 'objet de la suite du chapitre.
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F1GURE 10.9 — Un modele a deux degrés de liberté pour 1’étude du pompage
et du tangage d’apres [26]

10.4.1 Quart de modele a 2 ddl

L’étude du modele de quart de voiture représenté a la Figure 10.8 per-
met de quantifier les mouvements de la caisse et de la roue. Ce modele fait
I’hypothese que le mouvement de chaque quart de la voiture est indépendant
des autres. On affecte donc un quart de la masse de la caisse a la masse
suspendue (masse my) tandis que la masse du train roulant et de la roue est
reprise sous la masse suspendue m,s. La raideur du ressort de suspension
est kg et 'amortissement des amortisseurs est c,. Le pneumatique interposé
entre la route et le train roulant possede également une raideur k. et un
amortissement que 1’on va supposer indépendant de la fréquence c¢;,.

Les équations de la dynamique du systeme sont assez faciles a déterminer.
Elles conduisent au systeme d’équations linéaires :

ms 21+ csn (21— 22) + ks (21— 22) = 0 (10.1)

mu522+csh(22—21)+k5(zz—zl)—i—ctz'z—i—kter = F(t) = CtZ'o—i-ktrZO (102)
Vibrations libres non amorties

Il est de coutume d’étudier les fréquences naturelles et les modes propres
de vibration du systéme non amorti :

Me 2 +kszg —kszg = 0 (10.3)
Mys ,'./2:2 + (ks + ktr) Z9 — ks 21 = 0 (104)
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ms = 1814 kg, 4000 Ib

Mus = 181 kg, 400 Ib, COMBINED

ks = 88 kN/m, 500 Ib/in., COMBINED
ke, = 704 kN/m, 4000 Ib/in., COMBINED

FIGURE 10.10 — Un modele a deux degrés de liberté d’apres [26]

Si on postule que les solutions sont de type harmonique :

21 = Z1coswyt (10.5)
29 = JoyCOSwyt (10.6)
le systeme devient :
(—mew?+k)Zi—keZy = 0 (10.7)
— ks Z1 + (—miys W2 4 (ks + ki) Zy = 0 (10.8)

Les fréquences naturelles sont les solutions de 1’équation caractéristique :

Wi (Mg M) — w2 (Mg ks + Mg Ky + Mys k) + ks ke = 0 (10.9)

n n

Les solutions de cette équation bi carrée s’obtiennent aisément :

B, — /B? — 44
2 L L 161 (10.10)

Wp1 = 2141

B, ++/B? —4A,C

2 1 i 101
= 10.11
wnZ 2A1 ( 0 )

avec

Al = Mg Mys (10.12)
By = mgks+mgky + mys ks (10.13)
C = kyk (10.14)

Il est intéressant d’évaluer I'ordre de grandeur de ces deux fréquences na-
turelles. Pour cela prenons ’exemple de la voiture renseigné a la Figure 10.10.
Tous calculs faits, on trouve :

fai=1,04 Hz et fn =10,5 Hz
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La premiere fréquence propre correspond a un mode propre ou seule la caisse
est en mouvement tandis que la seconde fréquence est celle d’un mode propre
ou la roue est principalement en vibration. Le premier mode est souvent
appelé mode de caisse alors que le second mode est appelé mode de roue (ou
wheel hop).

Remarquons que ces fréquences sont relativement distinctes a cause des
raideurs assez différentes de la suspension et des pneumatiques. On peut sou-
vent calculer les fréquences propres approximatives qui donnent une bonne
estimation de leur valeur exacte :

i ks ktr/(ks + ktr)

In. 2T M ( )
1 ks + ktr
In. 27 Mys ( )

Réponse a un profil de route sinusoidal

Examinons a présent les réponses de la caisse et de la roue a des excita-
tions provenant du sol.
20 = Zy coswt (10.17)

avec

w = 21 V/l, (10.18)
V' la vitesse, et [, la longueur d’onde des irrégularités du profil de route.

La réponse fréquentielle de la masse suspendue Z; en fonction de de la
sollicitation Zj, s’obtient en résolvant la solution du systeme d’équations

Zl . vV AQ

— = — 10.19
Zy VBy + Cs ( )
avec
Ay = (ks ko )® + (con kir w)? (10.20)
By = [(ks — mow?) (ky — mysw?) — my kg w?]? (10.21)
Cy = (copw)? [mg w? + mys w? — ky? (10.22)

Le ratio d’amplitude de vibration de la masse non-suspendue Z5 par rap-
port a la sollicitation Zj :

Lo VA (10.23)

70 vV By + Oy
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avec
As = [k (ks — mg w?)]? + (Con by w)? (10.24)

Dans le cas ou on n’a pas d’amortissement,

Csh = 0
la solution s’écrit
Zl o ks ktr
Zy (ks — mew?)(ky — Mysw?) — myg kg w?
ks ktr
_ 10.25
T T (s — ) (3 — ) (10-29
Zy ki (ks — ms w?)
Zy (ks — mew?) (ky — mysw?) — my kg w?
kr ks - s 2
_ tr (ks — s 07) (10.26)

Mg My (ww%l — w?) (w1%2 — w?)

Etude des parametres

Pour évaluer les performances d’une suspension, on doit considérer trois
aspects :

— L’isolation des vibrations : il s’agit de la réponse de la masse suspendue
a des excitations du sol. Ceci peut étre jugé a partor de la fonction de
transfert du systeme linéaire Z;/Z;.

— Le débattement de suspension : mesuré par la déflexion des ressorts
de suspension ou par la distance relative entre les masses suspendue
et non suspendue : 2o — z;. Il conditionne 'espace requis pour les
mouvements du ressort de suspension.

— L’adhérence a la route : quand le véhicule vibre, la force normale
de contact entre le pneu et le sol fluctue. Les forces développées par
le pneu s’en trouve modifiée aussi ce qui affecte la tenue de route.
On étudie la variation de la force normale au travers de déflexion
dynamique du pneu ou par le déplacement de la masse non-suspendue
par rapport au sol : z5 — 2.

Habituellement, on considere trois parametres d’influence :
— La raideur k, du ressort de suspension. Celle-ci est mesurée relative-
ment a la raideur du pneumatiquekg /ky, ;
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F1GURE 10.11 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de la
masse non suspendue d’apres [26]

— L’amortissement ¢, de 'amortisseur. On la mesure traditionnellement
par rapport a 'amortissement critique du systeme masse ressort ;

— La valeur de la masse non suspendue m,,, reprenant la masse de la roue
et celle de la masse équivalente de la suspension. Celle-ci est mesurée
relativement a la masse de la caisse ou masse suspendue m.

Critere d’isolation des vibrations de la masse suspendue

Le critere d’isolation de la masse suspendue vis-a-vis de vibrations pro-
venant de la route concerne principalement le filtrage des vibrations de
fréquences au vioisinnage de 1 Hz et surtout l'atténuation des fréquences
dans l'intervalle 4 et 10 Hz fortement pénalisantes selon le critere ISO2631.

Examinons d’abord l'effet de la masse non-suspendue dont I'influence est
mise en évidence par I’étude paramétrique de la Figure 10.11. On constate que
sous la fréquence propre de résonance de la masse non-suspendue, la trans-
mission est d’autant meilleure que la masse non-suspendue est plus faible. Par
contre au-dessus de la fréquence de roue, c’est 'inverse. Conclusion : accor-
dant la plus grande importance aux propriétés d’atténuation des fréquences
inférieures a 10 Hz, il est important d’avoir une masse de train roulant (masse
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F1GURE 10.12 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de la
raideur de la suspension d’apres [26]

non-suspendue) aussi petite que possible pour avoir une meilleure isolation
des vibrations de la caisse (masse suspendue), méme s'il y a une pénalité
dans les haute fréquences.

L’analyse paramétrique de la Figure 10.12 permet de saisir l'effet de la
raideur de la suspension sur la transmission des sollicitations dynamiques
depuis la route vers la masse suspendue. La raideur de pneu étant donnée, il
apparait qu’une suspension souple permet de réduire la transmission des vi-
brations entre les deux fréquences naturelles, malgré une pénalité aux basses
fréquences.

Enfin 'effet de 'amortissement de la suspension est mis en évidence a
la Figure 10.13. Un amortissement trop faible conduit a une amplitude in-
acceptable aux fréquences de résonance, par contre un amortissement trop
important dégrade les performances dans la plage entre les deux fréquences
naturelles dans I'intervalle particulierement sensible pour le critere de fatigue
(intervalle 4 - 10 Hz). En outre notons également qu’un amortissement trop
important nous prive d'un atténuation de -40 dB / décade au-dela de la
fréquence de roue, le réduisant a -20 dB /décade. En conclusion un amortis-
sement ni trop grand ni trop faible (entre 0.3 et 0.7) est souhaitable.
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F1GURE 10.13 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-
tissement d’apres [26]
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F1GURE 10.14 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-
tissement d’apres [26]
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F1GURE 10.15 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-
tissement d’apres [26]

Critére de minimisation du débattement de la suspension

Etudions maintenant le débattement de la suspension. Le débattement
de suspension est calculé comme la rapport entre la maximum temporel de
la distance (22 — z1)max, distance entre la roue et la caisse, et 'amplitude
de 'excitation sous la roue. Le débattement doit étre controlé dans toute la
gamme de fréquences.

L’effet de la masse non-suspendue sur le débattement de suspension est
illustré par I'étude de la Figure 10.14. Il y a apparait qu’'une petite masse
de train roulant (masse non-suspendue) est meilleure pour réduire les débat-
tements de la suspension autour de la fréquence de roue, méme s’il y a une
pénalité pour l'atténuation dans les hautes fréquences.

La Figure 10.14 montre 'effet de la raideur de la suspension sur le débat-
tement de suspension. On y voit que sous la fréquence naturelle de la masse
suspendue, une suspension raide diminue les débattements. Pour les fréquen-
ces intermédiaires, il existe une fréquence de croisement : en dessous, il est
meilleur d’avoir une suspension souple, tandis que au-dessus il est meilleur
de durcir la suspension. A hautes fréquences, la raideur a relativement peu
d’effet. Le choix de la raideur n’est donc pas clair. Un compromis entre raideur
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F1GURE 10.16 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-
tissement d’apres [26]

faible et forte semble indiqué.

L’influence de I'amortissement sur le débattement de suspension est clai-
rement visible a la Figure 10.16. L’amortissment est important pour réduire
les pics de résonance. Il est toujours favorable d’augmenter 1’amortissement
pour réduire 'amplitude des débattements de la suspension.

Critére de perte d’adhérence et de déflexion dynamique du pneu

La déflexion dynamique du pneumatique entraine une perte de pression
de contact entre le pneu et le sol et donc une perte de controle du véhicule. En
effet les forces longitudinales et latérales développées par la pneumatique sont
directement fonction de la force verticale sur le pneu. Il faut donc minimiser la
déflexion du pneumatique. La déflexion dynamique se mesure par le rapport
entre maximum temporel entre la distance (23 — zg)max et 'amplitude de
I’excitation sous la roue zy. La déflexion dynamique concernant le contact
roue sol, il est clair que la gamme de fréquence critique se situe au environ
de la fréquence de résonance de la roue soit 10 Hz.

L’influence du parametre de masse non-suspendue sur la déflexion dyna-
mique du pneu est représenté a la Figure 10.17. Le maximum de la déflexion
dynamique a lieu aux alentours de la fréquence de roue. C’est la zone critique
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F1GURE 10.17 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-
tissement d’apres [26]

qui doit guider notre choix. On y voit qu’'une une faible masse non-suspendue
réduit la déflexion dynamique du pneu. On peut méme prédire que le pneu
décolle du sol si la déflexion dynamique dépasse I’écrasement statique de la

suspension.

On étudie maitenant le choix de la raideur de la suspension sur la déflexion
dynamique du pneu (voir Figure 10.18). Entre la fréquence propre de la masse
suspendue et la fréquence de croisement, une suspension souple réduit les
déflexions du pneu. Au dela de la fréquence de croisement et autour de la
fréquence propre de la masse non suspendue, une suspension raide diminue
la déflexion du pneu et améliore la tenue de route. Une forte raideur est donc
meilleure pour la tenue de route, alors que l'isolation des vibration demande

le choix inverse.

La Figure 10.19 permet de constater l'effet de I'amortissement sur la
déflexion dynamique du pneu. On y observe la réduction de la déflexion dy-
namique autour des fréquences naturelles de caisse et de roue avec I'augmen-
tation de I'amortissement. Cela pénalise cependant les performances dans les
fréquences intermédiaires.
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FI1GURE 10.18 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-

tissement d’apres [26]
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F1GURE 10.19 — Rapport de transmissibilité des vibrations a la masse sus-
pendue en fonction de la fréquence pour un quart de modele. Effet de I’amor-

tissement d’apres [26]
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F1GURE 10.20 — Un modele a deux degrés de liberté pour I'étude du pompage
et du tangage d’apres [26]

Conclusions récapitulatives

— Masse non suspendue / masse suspendue : Dans tous les cas, il est

préférable que la masse non suspendue soit faible (m,s < ms/10).

Raideur des ressorts de suspension. Pour l'isolation des vibrations, il
est recommandé d’adopter une suspension souple. Pour la réduire le
débattement de suspension, il faudrait une suspension souple a basses
fréquences et une suspension raide a hautes fréquences. Pour aug-
menter la tenue de route : le meilleur choix est une suspension raide.
Conclusion : une suspension souple privilégie le confort, tandis qu’une
suspension raide favorise la tenue de route.

Amortissement : Il ne doit étre ni trop grand ni trop faible pour avoir
un bon confort et une bonne tenue de route a toutes fréquences (¢
entre 0.3 et 0.7) et ne pas perdre 'atténuation de -40 dB/décade aux
hautes fréquences.

10.4.2 Etude du tangage et du pompage

Le pompage et le tangage sont deux modes de caisse. L’étude du quart

de modele nous apprend que ces modes ont de fréquences situées autour de 1
Hz. Les deux modes étant tres proches, ils interagissement I'un avec 1’autres.
L’étude d’un modele tres simple a 2 ddl va nous apprendre que les modes
sont le plus généralement couplés. Etant donné que les modes de roues et de
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caisse sont largement découplés, aux environs de 1 Hz, les roues évoluent de
maniere quasi rigide en suivant la caisse. Il est donc toute a fait licite d’ignorer
les débattements de la roue et de considérer le mouvement d’ensemble de la
caisse et de la roue sur des suspensions de raideur équivalente a la mise en
série de la raideur de suspension et des pneus. Dans une premiere étude
I’amortissement des pneus et méme de la suspension peuvent-étre négligés
dans un premier temps.

L’ajustement des fréquences de pompage et de tangage a un effet direct
sur 'acceptabilité des vibratrions et du confort. Sur la plupart des véhicules,
les mouvements de tangage et de pompage sont couplés. Il n’y a pas de
mouvement de pompage pur ni de tangage pur. Le comportement en termes
de fréquences de pompage / tangage et de centre de mouvement peut étre
facilement extrait d’un modele simple a 2 degrés de liberté.

Les équations de la dynamique du systeme s’écrivent
msZ+kp(z—1p0—2p)+ k. (2+1,0—2)=0 (10.27)

L0 —kily(z—10—zp)+ kol (241,60 —2)=0 (10.28)

Il est habituel d’exprimer le moment d’inertie [, au moyen du rayon de
giration 7, :

I, =mgr, (10.29)
On pose également
Dy = (ks + k) (10.30)
1 — m, f r .
1
Dy = —(ky 1, — ksl 10.31
2= (el = Ry ly) (10.31)
1 1
Ds = (k134 k. I?) = kel 4k, I 10.32
3 Iy( flf + r‘) me Z( I + r) ( )

Le systeme d’équations décrivant la dynamique du systeme devient :

54Dy z+Dy0=0 (10.33)

. D

0+ D30+ 2=0 (10.34)
T

Y

On obtient la condition de découplage :

Dy=0 & kplp=kl, (10.35)
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Dans ce cas particulier, les fréquences propres sont simplement :

ke + k,
Wn,z = V Dl = L (1036)

ms
kg UG+ K, 12

Wno = V D3 = Vi

Y

(10.37)

Ce cas est rarement rencontré en pratique. En général les 2 fréquences
sont couplées et une impulsion sur une roue avant ou arriere produit du
tangage et du pompage.

z = Zcoswpt (10.38)
0 = Ocoswy,t (10.39)
(10.40)

Les équations dynamiques deviennent :

(D1 —w2)Z+Dy©=0 (10.41)
(%2) Z+ (D3 —w2)O=0 (10.42)
.
Y

Les fréquences naturelles sont solutions de I’équation caractéristique :

D
wpy — (D1 + D3) w? + <D1 D3 — T-j) =0 (10.43)

Y

Les deux fréquences naturelles sont :

1 1 D32

Wiy = 5(Di+ D) — | =(D1 = D3)? + =2 (10.44)
2 4 Ty
1 1 D2

w2y = =(Dy + D3) + (| ~(Dy — D3)? + —22 (10.45)
2 4 ry

Ces deux fréquences sont toujours en dehors de 'intervalle défini par les deux
fréquences non couplées wy, , et wy, 4.

Le rapport entre les amplitudes de pompage et de tangage peut étre
calculé pour chaque mode propre :

= (10.46)
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N
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-
Ty
S

F1GURE 10.21 — Centres d’oscillation de la caisse en tangage et en pompage
d’apres [26]

A

(&)

On peut montrer que les deux rapports ont des signes opposés. Pour illus-
trer encore d’avantage les caractéristiques des deux modes d’oscillation, on
introduit le concept de centre d’oscillation. La localisation du centre d’oscil-
lation est dénotée [ et elle est mesurée a partir du centre de gravité. Elle peut
étre déterminée a partir du rapport des amplitudes de vibrations en pompage
et en tangage. Le centre d’oscillation s’interprete facilement comme le noeud
du mode de vibration. Il y en a un pour chaque fréquence propre.

D,
N 10.47
w2, — Dy ( )

Wn?2

Do
lgp = ——"——<0 10.48
01 wgl —_ Dl ( )

Dy

loy = D >0 (10.49)
Les longueurs des centres d’oscillations sont signées. La valeur négative
indique que le centre d’oscillation se trouve en arriere du centre de masse qui
est le centre du repere. A contrario la valeur positive indique que le second
mode est située en avant du centre de masse. Lorsque le centre d’oscillation
se situe loin du centre de masse, on en déduit que le mode est de pompage
dominant tandis que lorsque le centre d’oscillation est proche du centre de

masse, il s’agit d’'une mode de tangage dominant.
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FIGURE 10.22 — Maurice Oley, pionnier de I'étude de la dynamique du
véhicule et du confort a conduit des expérience avec une voiture dont le
moment d’inertie en tangage pouvait étre modifié

Exercice
Soient les données du véhicule :
ms = 2120kg  r, = 1.33m

Iy =1267Tm [, = 1.548m
k;=35kN/m  k, = 38kN/m

Déterminer les fréquences de pompage et de tangage ainsi que les centres
d’oscillation.

On obtient :
D; =34.43s72 Dy =6.83ms™? D; = 39.26s5 2
Soient

Wop = 31,1751 wyy = 4252571
fi1=0,89Hz  f, =1,04Hz
logy = —2.09m  lps = +0.84m

Le premier mode est un mode de pompage principalement tandis que le
second est dominé par le tangage.

10.4.3 Regles de bonne pratique dans la conception
des véhicules

Des 1930, Maurie Olley, un pionnier de la dynamique des véhicules au-
tomobiles modernes, a émis 4 recommandations pour concevoir des voitures
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avec un bon confort et une bonne tenue de route (tout au moins pour les
basses fréquences). Celles-ci proviennent de I'expérimentation sur une voi-
ture a inertie giratoire variable. Elles restent aujourd’hui des regles de bonne
pratique pour concevoir des voitures modernes.

Regle 1

La suspension avant doit avoir une raideur (taur de tenue de route) 30%
plus faible que la suspension arriere, autrement dit le centre de raideur doit
étre au moins a 6,5% de l'empattement derriere le CG. La regle ne donne pas
les fréquences propres des suspensions, car la distribution des masses entre
I’avant et l'arriere est proche de 50-50, mais elle nous dit que la suspension
arriere doit etre plus raide que 'avant

Regle 2

Les fréquences de pompage et de tangage doivent étre proches ['une de
lautre. La fréquence de pompage doit étre inférieure a 1.2 fois la fréquence
de tangage. Pour des plus hauts rapports, il y a des saccades liées a l'in-
terférences des mouvements oscillatoires résultant de la superposition des
modes de pompage et de tangage. Généralement cette condition est réalisée
sur les voitures modernes.

Regle 3

Aucune fréquence ne doit étre plus grande que 1.3 Hz, ce qui signifie que
la déflexion statique effective du véhicule ne doit pas dépasser 6 pouces.
Regle 4

La fréquence de roulis devrait étre approrimativement égale auz fréquences
de tangage et de pompage. Généralement, la condition est réalisée sur les voi-
tures modernes.
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Chapitre 11

INTRODUCTION A LA
MECANIQUE DES
COLLISIONS

11.1 Introduction

Les accidents de la route sont aussi vieux que 'automobile elle-méme.
Le premier véhicule, le fardier de Cugnot, termina ainsi une de sa premiere
course dans le mur de la ferme voisine (voir Fig. 11.1). La sécurité routiere
est une des préoccupations majeures des utilisateurs, des constructeurs et
des pouvoirs publics. Sans parler du cout émotionnel lié aux blessures et
aux déces de proches, les accidents de la route ont un cotit externe énorme
que l'on peut estimer & 2 % du PIB. Depuis les années 1950 la sécurité a
été au centre de nombreux développements technologiques. L’amélioration
de la sécurité des véhicules a connu une accélération remarquable depuis les
années 1980 avec ’action combinée de compagnes de crash-tests et de moyens
de simulations numériques de plus en plus fideles (voir Fig. 11.2).

FIGURE 11.1 — Le premier accident de la route avec le fardier de Cugnot

379
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FIGURE 11.2 — Amélioration de la résistance au crash grace a ’action com-
binée de crash-tests et de campagne de simulations numériques de plus en
plus fideles

Le probleme de la sécurité passive consiste a déterminer dans quelle me-
sure une collision du véhicule sur un obstacle sera susceptible de provoquer
des lésions aux occupants.

Les chocs provoquent :
— des accélérations tres violentes;
— des déformations du véhicule.

Les accélérations sont dangereuses, car elles peuvent provoquer des efforts
violents entre les passagers et des organes fixes du véhicule, souvent accom-
pagnés de chocs. C’est pour éviter ceux-ci que l'on préconise le port de la
ceinture de sécurité ou ’adjonction d’airbags. En cette matiere, 'existence
d’objets saillants constitue un danger. En particulier, la colonne de direction
a été responsable de bien des dommages corporels. Une premiere amélioration
a donc consisté a reconsidérer le dessin des volants et des colonnes de direc-
tion et de proposer des formes douces et des colonnes retractables en cas de
choc.

Les déformations du véhicule sont tout aussi dangereuses, car elles risquent
d’écraser les passagers. C’est pourquoi, la tendance actuelle est de concevoir
des habitacles renforcés voire indéformables et des extrémités plus déformables,
de maniere & absorber de maniere maximale 1'énergie des chocs (et a diminuer
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zones déformables

Zone indéformable

FIGURE 11.3 — Zones déformables et indéformables d’un véhicule

< > v, < > Va2
F1GURE 11.4 — Choc entre deux coprs

les accélérations). Néanmoins, lorsqu’une portion importante de la carrosse-
rie est déformée, les organes mécaniques, toujours rigides sont repoussés dans
I’habitacle. Il convient donc de limiter a la fois la déformation et ’accélération
ce qui, comme nous le verrons est contradictoire. Il faudra donc s’en tenir a
un compromis (voir Fig. 11.3).

L’object du chapitre est de brosser une introduction a la mécanique des
chocs afin de pouvoir appréhender les ordres de grandeurs de phéonmenes a
I'oeuvre lors des collisions. Apres un rappel de la théorie des collisions, nous
appliquerons les équations a I’étude du choc frontal d’un véhicule contre un
mur rigide et ensuite a ’étude de la collision frontale entre deux véhicules se
dirigeant en sens adverses.

11.2 Théorie élémentaire du choc

11.2.1 Impulsion

Considérons deux corps de masses m et ms ayant les vitesses v; et vy
avant choc, dans la méme direction (voir Fig. 11.4). Le corps 1 est supposé
se trouver derriere le corps 2, avec vy > vs.

Juste avant le choc, I'impulsion totale du systeme vaut :

P =My V1 + Mg Uy (11.1)
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Les masses ont une vitesse moyenne :

p My U1+ My V2
my + Mma my + Mo

= (11.2)

Il s’agit évidemment de la vitesse du centre de masse du systeme. On peut
définir les vitesses relatives par rapport au centre de masse du systeme :

Wy =0 —U Wy=1Vy— U (11.3)
ainsi que l'impulsion relative p,
Dp = My Wy + Mo Wo (11.4)
Elle est nécessairement nulle. En effet, on voit aisément que :

pr =my (v —u) +ma (My — u)
:m1v1+m2v2—(m1+m2)ﬂ

=p—p=0

Apres le choc, celui-ci ne résultant pas de forces extérieures, 'impulsion
se conserve, ce qui s’écrit en notant vy et v/, les vitesses apres le choc :

p=miv]+mevh=p (11.5)

ou encore
pr=mywy +mywy =0 (11.6)

11.2.2 Energie cinétique

Avant le choc, I’énergie cinétique du systeme s’écrit

2T = my v3 +mg vy = my (4 + wp)® + mg (U + wy)?

= (my + ma) u* + 24 (my wy + My wa) + my wi + Mo wh

2
p 2 2

= —— +my wy +mow; = 2T, + 27T, 11.7

mi1 + me o 272 0 ( )

ou Ty est I'énergie cinétique d’ensemble et 7). est ’énergie cinétique relative.

L’énergie cinétique d’ensemble se conserve nécessairement, mais pas T
l’énergie cinétique relative. Dans cette optique, on distingue :



11.2. THEORIE ELEMENTAIRE DU CHOC 383

N I myw, +m,w,=0

F1GURE 11.5 — Diagramme des vitesses relatives avant et apres un choc

— Choc é€lastique dans lequel ’énergie cinétique relative se conserve :
T,.=T, (11.8)
Ce cas est une idéalisation des petits chocs (expérience des billes).

— Choc parfaitement mou, ou toute I’énergie relative est dissipée en cha-
leur et en vibration :
T =0 (11.9)

r

— Choc mous, ou une partie de ’énergie cinétique est perdue en chaleur
et en bruit. On écrit alors :

T'=€T, 0<e<1 (11.10)

ol € est appelé coefficient de restitution.

11.2.3 Solution des équations
Ces circonstances sont représentées a la Fig. 11.5. La courbe d’équation
my w? 4+ my wi = 27T,

est une ellipse dont les demi-axes ont pour longueur /2= et /2 respecti-
mi mo

vement. La condition
my wi + myws =0



384CHAPITRE 11. INTRODUCTION A LA MECANIQUE DES COLLISIONS

est une droite. Le point de rencontre entre ’ellipse et la droite est le point A.
Il s’agit du point de fonctionnement avant le choc. Apres le choc, I’énergie
cinétique relative devient €27, ce qui réduit les demi-axes d'un facteur e.

On obtient une seconde ellipse dont les petits et grands axes sont €,/ % et

2I: Ta solution apres choc pourrait donc étre représentée par le point B
ma

ou le point B’. Mais le point B’ suppose que le corps 1 passe a travers le corps
2, ce qui est impossible. La solution est donc le point B qui est caratérisé par
des vitesses relatives qui ont changé de signe. Le rapport des segments OB
et OA est d’ailleurs égal au coefficient de restitution, c’est-a-dire que

€

wy = —ew (11.11)
Wy = —€Ws (11.12)

Il convient de remarquer que, de toute maniere, la perte maximale d’énergie
cinétique est T).. En pratique, la perte d’énergie vaut :
AT =(1-T, (11.13)

Dans le cas particulier d’un corps heurtant un mur parfaitement rigide et
immobile, on a vy = 0 et mg > my. Il vient :

2
oy = —PL_~ 0
my + Mo
my + Mo -
1 1
Tr:§m1w%~§mlvl
et la perte d’énergie :
1
AT = (1 - AT, = (1 — 62)§m1 v?

11.3 Modélisation du choc frontal d’un véhicule
contre un mur

11.3.1 Modélisation

Le véhicule sera modélisé par une masse m, représentant la partie indé /-
formable du véhicule, précédé d'une zone d’absorption d’énergie (voir Fig.
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5

FIGURE 11.6 — Modélisation d’un véhicule entrant en collision avec un mur

aller
raideur k
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raideur k’

X, déformation permanente

X, déformation maximale

L

X raccourcissement

FIGURE 11.7 — Modélisation d’un véhicule entrant en collision avec un mur

11.6). L’expé/-rience nous apprend que celle-ci peut admettre une caractéristique
linéaire par morceaux illustrée a la Figure 11.7.

Lors de la course aller, I'effort d’avancement a une croissance linéaire, jus-
qu’a la déformation maximale. Cet effort d’avancement comprend la résistance
élastique et l'effort nécessaire a continuer la déformation en dissipant de
I’énergie. Plus on avance, plus il faut déformer de la matiere. Apres la déformation
maximale, le véhicule se détend élastiquement. La partie inélastique de I'énergie
emmaganisée n’est pas récupérée et est dissipée.

11.3.2 Bilan énergétique

Le bilan des énergies s’établit comme suit :

— énergie avant le choc : T = 1/2m v}

— énergie emmagasinée jusqu’a larrét : W = 1/2 k x2

— énergie restituée : V = 1/2 k (x¢ — xp)*

L’arrét se produit lorsque le corps aura emmagasiné toute I’énergie cinétique,
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soit W =T, ce qui donne la condition :

2

2= L0 (11.14)

k

soit "

0
= — 11.15
o= (11.15)

en introduisant la pulsation :

w=+k/m (11.16)

Par ailleurs I’énergie restituée V se transforme en énergie cinétique, c¢’est-
a~dire que
V=T=¢T
soit )
1 € 1
Emvf = Emvz = 51{:’(:130—%)2 (11.17)
Tenant compte de la relation sur xg, il vient :

2
€ 2,2 2
5 mw xozék’(xo—xp)

soit
2

1
% ka? = 3 K (vo — x,)°

ou encore

eVkz, = VE(xo — 1)

Au final, on trouve :
zp=(1—eVk/k)zog=(1—e\/k/K) vo/w (11.18)

11.3.3 Equation du mouvement du véhicule
Premiere partie du choc

Pendant la premiere partie du choc, i.e. tant que > 0, ’équation s’écrit :
mi + kx=0 (11.19)
Si 2(0) = 0, on a pour solution :

r = xo sinwt (11.20)
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La vitesse vaut donc :

T = xow coswt (11.21)
ce qui confirme la valeur :
Vo = W T (11.22)
Enfin I'accélération vaut :
= —zow’sinwt = —w?x (11.23)
Son maximum vaut :
Yo =w? Ty =wuy (11.24)

Cette phase s’arréte un temps :

te = m/2w (11.25)

Seconde partie du choc

La seconde phase du choc est celle pour laquelle © < 0. L’équation du
mouvement s’écrit :
mi + k' (x—x,) =0 (11.26)

ce qui est équivalent a :
m (& —i,) + kK (x—1x,) =0 (11.27)
La solution du probleme s’écrit :
(x —xp) = (¥ — xp) cosw'(t — t.) (11.28)

avec

W' =K [m=w\K/k (11.29)

Compte tenu de la valeur de z,, il vient :

(x —x,) =€/ % Ty cosw'(t —te) = €4/ % % cosw'(t — t.) (11.30)
w

Il vient donc pour la second partie du mouvement :

(x —xp) = ev—o, cosw'(t —t.) (11.31)
w
v =€y sinw'(t —t.) (11.32)

v =—ew vy cosw'(t —t.) (11.33)
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Jmisy
5 \

400 ——— expérience
— . — modeéle
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0 50 700 = ms)

FiGURE 11.8 — Crash test d’un véhicule contre un mur : accélération en
fonction du temps

11.3.4 Identification des parametres

Avant méme de discuter des résultats du modele, voyons comment on
peut en identifier les parametres. Pour cela, il faut faire un essai malheu-
reusement destructif, consistant a envoyer contre un mur un véhicule muni
d’accélérometres. Nous empruntons les résultats d'un tel essai a RAPIN [20].

Il s’agit d’un véhicule de 2000 kg lancé 48,31 km/h, soit 13,42 m/s. On
remarquera d’emblée I'importance des accélérations, puisque le maximum se
situe au-dela de 400 m/s?.

A partir des accélérations, on peut procéder intégration numérique en
utilisant par exemple la méthode des trapezes. On trouve la variation de
vitesse

t
Av —/ y(7) dr (11.34)
0
Cette variation doit étre soustraite a vy, ce qui donne
v =1y — Av (11.35)

Une nouvelle intégration numérique fournit ’enfoncement

T = /Otv(T) dr (11.36)
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FIGURE 11.9 — Crash test d’un véhicule contre un mur : vitesse en fonction
du temps

Les résultats des calculs sont synthétisés dans le tableau 11.1

Le diagramme des vitesses est représenté a la figure 11.9 et les déplacements
a la Figure 11.10.

On peut alors établir le diagramme accélération déplacement (voir Fig.
11.11). Sa forme en dents de scie est due a des phénomenes de rupture en
cascade. C’est ce diagramme que ’on va approcher a ’aide de deux droites,
par la méthode des moindres carrés, en fixant I'origine de la droite. Pour w?,

on a donc la formule :

L2 20V (11.37)

Zv>0 2

et pour w', il faut écrire

w/2 _ Zv<0 il ($ B mp)

E ST (11.38)

On obtient ainsi
w?=621,5  w?=449,.3

Il en découle
w=24,93s" W =21,20s5"
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t At v Av 4 X
(ms) | (ms) | (m/s?) | (m/s) | (m/s) | (mm)
0,0 0,0 70,7 0,0 13,42 | 0,0
5,5 5,5 182,0 | 0,695 | 12,7 | 718
12,1 | 6,6 45,7 1,45 12,0 | 153,0
154 | 3,3 | 239,0 | 1,92 11,5 | 192,0
176 | 2,2 | 2170 | 242 11,0 | 217,0
19,9 | 23 | 221,0 | 2,92 10,5 | 242,0
253 | 54 | 147,0 | 3,91 | 90,51 | 296,0
34,3 | 9,0 | 1470 | 524 | 818 | 375,0
41,9 | 7,6 | 346,0 | 7,11 6,31 | 430,0
45,7 | 3,8 | 353,0 | 8,44 | 498 | 4520
49,6 | 3,9 | 400,0 | 9,91 3,51 | 468,0
58,5 | 89 | 136,0 | 12,3 1,12 | 489,0
63,3 | 48 | 1570 | 13,0 | 0,42 | 493,0
68,2 | 4,9 | 1250 | 13,7 | -0,28 | 493,0
84,9 | 16,7 | 70,7 15,3 | -1,88 | 475,0
91,5 | 6,6 31,3 15,9 | -2,48 | 460,0
137,0 | 45,5 0,0 179 | 4,48 | 302

TABLE 11.1 — Tableau des accélérations, vitesses et déplacements en fonction
du temps

X(mm)
560

/ntégreé

S

160 1

50 100 t(ms)

F1GURE 11.10 — Crash test d’un véhicule contre un mur : déplacement en
fonction du temps
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FI1GURE 11.11 — Crash test d’un véhicule contre un mur : accélération en
fonction de l'écrasement

et
T

T
tC:Z:63,01ms t;:2—w/:74,09ms
Le temps total de choc est donc

ttot == tc + t/ == ].377 1ms

ce qui cadre tres bien avec les résultats. On calcule en outre

vo 13,42
w 24,93

Ty = = 0,5383 m

légerement plus grand que la valeur intégrée, et
vy =w' (zg — xp) = 21,20 (0,5383 — 0,302) = 5,101 ms

également un peu supérieure a la valeur intégrée. Le coefficient de restitution
vaut donc . 5 01
UO 9
e=—=——=0,3733
vg 13,42 ’

Quant a 'accélération maximale, elle vaut

Ymaz = w” T = 621,5.0,5383 = 334, 6 m/s>
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On a enfin

E = 2000w? = 1,243 10° N/m?
K = 2000w? = 896,610 N/m

11.3.5 Discussion

Il découle du modele que :
Ty = vg/w Ymaz = W Vo (11.39)

Des lors en diminuant w, on diminue 'accélération maximale 7,,q,. Si on
veut réduire réduire la décelération, doit augmenter la déformation zy, au
prix d'un allongement de la voiture, ce qui ne peut se faire réaliser que de
maniere limitée. Une augmentation de w a l'effet contraire. Il y a donc un
compromis a trouver.

On cite souvent une regle :

lkm/h=1em=1g¢g (11.40)

Elle est cependant incompatible avec le résultat du modele, en effet :

vy = 0,2778 m/s (11.41)
x9g=0,01m (11.42)
v =9,81m/s” (11.43)
soit

w="/vy = 35,51 (11.44)
w=vy/xo = 27,78 (11.45)

En réalité on doit avoir : )
e = 0 (11.46)

Lo

Il est important de noter que la formule signifie que 'accélération maximale
varie comme

— le carré de la vitesse

— l'inverse de la déformation maximale

Ceci montre 1'utilité de zones déformables suffisamment longues. La regle
correcte devient donc :

Lkm/h=1em =0.8g (11.47)
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FIGURE 11.12 — Modélisation du choc frontal entre deux véhicules

11.4 Choc frontal entre deux véhicules

11.4.1 Loi du mouvement

Dans ce cas si on note par xy la coordonnée du point de contact entre les
deux véhicules, et par z; et x5 la position de leurs centres de gravité, la force
d’interaction entre les deux corps a pour expression :

Fio =k (1'1 - 950) = ko

donc

F
{l’l—l‘gzk—lf

Ty — T2 = ks

ce qui donne

1 1 ki + ko
T1 — T2 12 (kl + k2) 12 e oo
avec
ki
© k4 ks
Les équations du mouvement s’écrivent :
mli'l + k’e(l’1 — 1'2) =0
mg.i"Q + ]f6<33'2 — 1'1) =0

Cherchant une solution de la forme

(zo — w2)

Fy

r = X1 GSt To = X2 €St

F12
ke

(11.48)

(11.49)

(11.50)

(11.51)

(11.52)

(11.53)
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on obtient les conditions :

(mlsQ + ke)Xl + keXQ =0
{ _keXl + (m282 + ke)XQ =0 (1154)
et
(m18* + k) X1 —keXo = 0 (11.55)
—k X1+ (mps® + k)X, = 0 (11.56)

Il s’agit d'un systeme linéaire homogene. Sa compatibilité en dehors de la
solution triviale exige la nullité du déterminant :

A = (ms® + ko). (mas® + k) — k2

= mimys® + ke(my + my)s?

ke
= myimys> <82 + M) (11.57)
mi1.Mmo
Les solutions de cette équation caractéristique sont :
s =0 (deux fois)
ke
s=d4iw avec w?=—- (11.58)
me
en définissant : e
Me = ———— (11.59)
mq + Mo
A ces racines correspondent les modes suivants :
— s=0:
X=X, (11.60)
— s=Ztw
(/{Ze — m1w2)X1 = keXQ
—k X1 = (ke — maw®) Xs
En prenant la somme on trouve
—m1w2X1 = —m2w2X2
soit -
Xo=——1X, (11.61)
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On obtient en définitive :

1 = Ajsinwt + Aycoswt + Ast + Ay (11.62)
pe = LA sinwt — T Ay coswt + Ast + Ay (11.63)
mo mo

Remarquons que les expressions (11.62) et (11.63) entrainent :
mlxl(t) -+ mgzcg(t) = (m1 + m2)<A3t + A4) (1164)

Ce résultat signifie que Az et A4 gouvernent le mouvement du centre de masse
du systeme. Ceci suggere de se placer dans le systeme d’azes du centre de
masse, on a alors A3 =0 et Ay = 0.

Il en découle :

1 = Ajwcoswt + Aswsin wt (11.65)
Ty = —@Alw coswt + @Agw sin wt (11.66)
mo mo

En ¢t =0, on pose

en désignant par w; et wy les vitesses des corps relativement au centre de
gravité, les vitesses sont liées par la condition :

miwy + Moy = 0 (1168)
Il vient donc
l‘l(t = 0) = Alw = W1 (1169)
et
ot =0) = — 2 A= — Loy (11.70)
mo mo

On pourrait par ailleurs encore simplifier la description du mouvement
en prenant le choix du repere sur le véhicule de maniere telle que :

2(0)=0 i=1,2 (11.71)

Il vient

Ay =0 (11.72)
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et
w myw
T, = — sinwt Ty = —— —sinwt (11.73)
w my W
. . my
1 = wq cos wt Ty = ——w; coSwt (11.74)
mo
. . . my .
I = —ww; sinwt To = +w—wq sinwt (11.75)
mgy

Comme on le voit, I’'étude se ramene a celle du choc contre un mur qui
suivrait le centre de masse du systeme a deux corps.

11.4.2 Exemple
Considérons deux voitures comme ci-dessus :
k=1,24310° N/m K =898,610° N/m

m=2000kg =02
vip =40km/h =11,11m/s w9 =20 km/h =5,55m/s

On a dans ce cas-ci

k. =k/2=0621,510° N/m k., =449,310° N/m
me =m/2 = 1000 kg

soit

» ke  621,510°

w? == 1000 =621,5 w=24,935"
Me
/449,310
“’QZg:%:‘M% w=21,205""
me

Pour la vitesse du centre de masse et les vitesses relatives, on trouve :
_ M1 + Mavso

g mq + Mo

wy =vy9 — vy = 10km/h =2,778 m/s

Wy = vy — Vg = —10 km/h = —2,778 m/s

(%

=30km/h =8,33m/s

On obtient I’énergie cinétique relative avant le choc :

T, = 1/2(mjw? + mow3) = myw; = 2000.2, 778% = 15430 J
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On peut également également la déformation maximale :

wy 2,778
Tor =" = gy gy — L HAm
|w2| 27 778
el 200 114
ool = = = 515 = O 1114m

et 'accélération maximale a la compression :
Ymaz = W Wo1 = 24,93.2, 778 = 69, 26 m /s>
ainsi que le temps de compression

t. = = = 63,01 ms

T
2w 224,93

L’énergie cinétique relative restituée est donnée par :
T =T, =0,04.15430 = 617,2 J

On en tire la vitesse relative apres le choc :

T [617,2
=/ == = 0, 5555
=N J000 9958 m/s

ainsi que la déformation permanente :
wy  0,5555

w 24,93
x, = 111,4 — 22,28 = 89, 12 mm

= 22,28 m/s

(zo — ) =

Enfin Paccélération maximale a la détente vaut :

Yimaz = w' wi = 21,20 - 0,5555 = 11,78 m/s>

397
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